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PREFATA

Odata cu celelalte discipline stiintifice, Masinile hidraulice s-au dezvoltat rapid
in ultimul timp, numeroasele cercetari efectuate largind mult cunostintele asupra
modului de functionare si a caracteristicilor constructive, cdt si a numeroaselor aspecte
a caror rezolvare depinde de cunoasterea aprofundatd a acestora. Paralel a crescut si
numarul aplicatiilor in diverse ramuri ale tehnicii moderne, pentru a caror dezvoltare
cunoasterea fenomenelor specifice fluidelor a devenit indispensabila.

Lucrarea este rezultatul activitatii didactice si stiintifice a autorului, profesor
doctor inginer in cadrul Catedrei de Energeticd, Mecatronica si Stiinfa Calculatoarelor
si se bazeaza pe conceptia unitara de predare a acestei discipline in toate universitdtile
tehnice din tara.

Aceasta lucrare incearca sa dea o prezentare a aspectelor esentiale ale teoriei,
calculului §i proiectarii echipamentelor specifice disciplinei, de asemeni a problemelor
reprezentative, precum §i modul specific de rezolvare a lor.

Lucrarea cuprinde pe intinderea a 8 capitole aplicarea ecuatiilor si teoremelor
generale ale Mecanicii fluidelor in studiul maginilor hidraulice si actionarilor
hidrostatice si studiul caracteristicilor functionale mecanice si energetice ale acestora.
Majoritatea capitolelor au un continut teoretic pronuntat cu demonstratii relativ simple
si punctate cu descrieri tehnice aplicative.

Lucrarea se adreseaza in primul rand studentilor facultatilor cu profil mecanic
si energetic §i are ca scop aprofundarea §i consolidarea sub aspect teoretic si aplicativ
a cunogtintelor legate de actionarile i sistemele de comanda utilizand diferite tipuri de
fluide. Totodata ofera solutii stiintifice pentru alegerea unor subiecte de cercetare
aprofundata si este folositoare specialistilor din industriile de profil.

Tulian Florescu






LISTA DE NOTATII

A aria
At atmosfera fizica
a(a,,a,,a,) vectorul acceleratic

a viteza de propagare a loviturii de berbec

at atmosfera tehnica

b latimea deversorului;

C coeficientul Iui Chézy; viteza absolutd in
turbomasini; centru de carend; centrul de
presiune

c viteza sunetului;

D diametrul

E energia  totald
elasticitate (solide)

Eu numarul lui Euler

unitard; modulul de

F forta

F, forta de greutate

F, forta masica

pr forta de presiune

F,  forta de suprafata

Fr numarul lui Froude
f frecventa

f rezultanta fortelor de inertie unitare

rezultanta fortelor masice exterioare unitare

f

G centrul de greutate

g acceleratia gravitatiei

H sarcina hidrostatica; energia specifica,
energia specificd (sarcina) turbomaginilor
adancimea;

Ho  presiunea statica

Hs inaltimea de aspiratie

H; sarcina unui rotor real, fluidul perfect

H, sarcina teoreticd a unui rotor ideal cu un

numar infinit de pale;
hy energia disipata (pierderea de sarcind)
I«(ly,I;) componenta impulsului pe axa Ox (Oy,
Oz); momentul de inertie al suprafetei S
fata de Ox (Oy, Oz)
(j,k) versorul axei Ox (Oy,0Oz)

momentul cinetic

exponentul adiabatic

lungimea; lucrul mecanic

lungimea; lucrul mecanic; lungimea de
amestec (Prandtl);

lucrul mecanic unitar al
viscozitate

momentul rezultant

numarul lui Mach

vectorul moment in raport cu punctul O

_'_XX\

fortelor de

<

masa
vectorul normalei

3 ="

n exponentul politropic; frecventa; turatia
turbomasinii

ng rapiditatea in functie de putere

Ng rapiditatea in functie de debit

n, turatia unitara

Oxyz triedrul de referinta

Ox1Y12; triedrul atagat unui corp in miscare

P perimetrul udat;

p presiunea

P, tensiunea unitard de suprafatd

Pa presiunea atmosferica (p,)

P presiunea critica

Pd presiunea dinamica

Pm presiunea manometrica

Pst presiunea statica

Q debitul volumic; debitul sursa punctiforma;
debitul

Qv  debitul masic
Qs debitul gravific

1' debitul unitar

q debitul specific;

R raza (cilindru, sferd); raza hidraulicé;
constanta gazelor perfecte; rezistenta la
inaintare; raza de curburd

R rezultanta fortelor exterioare
Re  numarul lui Reynolds

r vectorul de pozitie

r(6z) coordonata cilindrica

S suprafata

Sh  numarul lui Strouhal

S elementul de arc

T temperatura absoluta; perioada

t vectorul tangent la arcul ds

t timpul

U potentialul fortelor masice

u(v,w) componenta vitezei pe axa Ox (Oy,0z)

U(V,W) componenta pe Ox (Oy,0z) a vitezei in
miscarea medie

u'(v,w')  pulsatiei componentei vitezei pe
0x(0y,0z)
u viteza de transport la turbomasini

V (u,v,w) vectorul viteza

V (T, V,w) vectorul viteza in miscarea medie

V'(',v',w") vectorul pulsatie al vitezei

\Y viteza medie in sectiune

v volumul specific (masic)

X(Y,Z) coordonata carteziand; componenta fortei
masice unitare pe Ox (Oy,0z); valoarea
adevarata a unei masuratori

X(Y,z) coordonata carteziana

z variabila complexa (planul z)

W(z.t) potentialul complex

a coeficientul lui Coriolis;
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coeficientul de compresibilitate izoterma
(modulul de compresibilitate)

circulatia vectorului vitezd; intensitatea
vartejului

greutatea specifica

rugozitatea absoluta

lungimea caracteristicd; grosimea stratului
limitd; grosimea peliculei de lubrifiant;
grosimea substratului laminar; grosimea
(perete);

grosimea substratului (filmului) laminar
modulul de elasticitate (fluide);
coeficientul de viscozitate turbulenta
(Boussinesq)

coeficientul rezistentei locale

viscozitate dinamica; randamentul
randamentul hidraulic

randamentul volumic

randamentul mecanic

viteza de deformatie volumica

coeficientul lui  Darcy; coeficientul
pierderilor de sarcina lineare

viscozitate cinematica

produsul criterial

densitatea

tensiunea superficiala a lichidului
componenta tangentiald a tensiunii unitare
tensiunea tangentiald

7(v, B) versorul axei tangentiale in triedrul lui

)
D
4
v

Frenet

tensiunea tangentiald pe perete
functia de deformatie
potentialul vitezelor (planul z);
functia de curent (planul z)

o(w,,0,,0,) vectorul virtej
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Capitolul 1. Introducere
1.1. Generalitati

Masinile hidraulice si pneumatice sunt sisteme tehnice alcatuite din organe de
magini rigide cu miscari relative determinate care transforma energia hidropneumetica
in energie mecanicd, energia mecanicd in energie hidropneumaticd sau o energie
mecanicd in altd energie mecanicd cu alti parametri prin intermediul energiei
hidropneumatice. In aceste masini transformarea energiei se efectueaza prin intermediul
unui fluid care poate fi lichid (apa sau ulei) sau gaz.

Maginile care transformd energia hidro-pneumaticd in energie mecanicad se
numesc magini de fortd sau motoare, cele mai importante fiind turbinele. Masinile care
transforma energia mecanica in energie hidro-pneumaticad se numesc masini de lucru
sau generatoare (pompele, ventilatoarele si compresoarele). Masinile care transforma o
forma de energie mecanica in altd forma de energie mecanica, prin intermediul energiei
hidro-pneumatice se numesc transformatoare (cuple si ambreiaje).

Clasificarea generald a acestor magini se face pe baza sensului transformarii
precum si al criteriului de forma a energiei hidro-pneumatice preponderentd in
desfasurarea transformarii: energie potentiald de pozitie, energie potentiala de presiune
si energie cinetica. Schitele principalelor masini hidro-pneumatice sunt prezentate in
tabelul 1.

Masinile hidraulice care in cursul transformarii prelucreaza sau produc numai
energie hidraulica potentiald de pozitie nu prezinta decét un caracter istoric, constructia
lor in prezent fiind doar artizanala. Maginile hidro-pneumatice care prelucreaza sau
produc, in cursul transformarii, In mod preponderent energie potentiala de presiune se
numesc magini statice sau volumice (tab. 1, A, B). Aceste masini se folosesc in special
in cadrul sistemelor de actionari hidro-pneumatice.

Masinile hidro-pneumatice care prelucreazd numai energia cineticad a fluidului
motor C’|2g (in teoria hidrodinamici a masinilor hidro-pneumatice viteza absoluti se
noteaza cu C) si la care presiunea la intrarea in rotorul masinii p; este egald cu presiunea
la iesirea din rotor p,, transformarea energiei bazadndu-se pe lucrul mecanic al fortelor
de impuls (actiune), se numesc furbine cu actiune. Dintre ele fac parte turbinele
hidraulice Pelton (tab. 18.2, G) si Banki si turbinele cu abur Curtis.

Masinile hidro-pneumatice care prelucreaza sau produc, in cadrul transformarii
2

C e . . . 2N S C .
energiei, atat energie potentiala de presiune (= ) cdt si energie cinetica (2—) si la care
I g

transformarea energiei se efectueazd in rotor, se numesc turbomagsini. Rotorul
turbomasginii este un organ in rotatie, alcatuit dintr-un butuc (sau coroani) prevazut cu
pale. In afard de rotor ca parti componente turbomasinile mai au un aspirator, un aparat
director si o carcasa spirald; la unele din turbomasini, unul sau mai
multe dintre aceste organe, pot lipsi. Dintre turbomagini fac parte turbinele Francis,
Deriaz, Kaplan si  bulb, pompele centrifuge si axiale, ventilatoarele si
turbocompresoarele, figura2. Raportul dintre marimea energiei potentiale de presiune si
intreaga energie hidro-pneumatica transformata in rotor se numeste grad de reactiune
R, definit prin relatia:

R=P_P: (1.1)
pgH
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unde indicii e si i corespund iesirii respectiv intrarii in masind, iar H este energia
specifica a fluidului corespunzatoare unititii de greutate a fluidului, numitd si sarcina
fluidului. Pentru R = 0, corespund motoarele cu actiune, cum ar fi turbinele Pelton si
Banki.

Pentru 0 <R < 1, turbinele se numesc cu reactiune si sunt de tipul Francis, Dériaz,
Kaplan sau bulb.

Pentru R = 1, corespund motoarele hidrostatice.

Se obisnuieste sd se noteze (fig. 1.1) cu 0 un punct situat imediat in amonte de
intrarea 1n rotor, cu / un punct situat imediat in aval de intrarea in rotor (foarte aproape
de 0), cu 2 un punct imediat in Tn amonte de iesirea din rotor si cu 3 un punct imediat in
aval de rotor, foarte aproape de punctul 2.

” o - ot
Turbomus?ma de forta Turbomasina de fucru
1 r

de rotatie

o
- o

axa

AQ>0

]

Fig.1.1. Puncte caracteristice in rotorul unei turbopompe
Energia pe care o cedeaza fluidul in turbo-masinile de forta se considera pozitiva
(H > 0), iar energia pe care turbo-masinile de lucru o cedeaza fluidului se considera
negativa (H < 0); expresia energiei specifice B este de forma:

— 2_?
H="2 pe+Cl C€+zi—ze (1.2)

Y 2g

i fiind un punct la intrarea in masina, iar ¢ un punct la iesirea din masina.
Puterea (V) la arborele unei masini hidro-pneumatice este data de relatia:

N =y0H -n*! (1.3)
in care y este greutatea specifica a fluidului, Q — debitul volumic trecut prin masina iar
n - randamentul; datorita energiei specifice (sarcinii) H, care este pozitiva la maginile de
fortd si negativa la masinile de lucru, si puterea este pozitiva la masinile de forta (N > 0),
fiind o putere utila si este negativd la masinile de lucru (N < 0), fiind o putere
consumata.

1.2. Randamentele masinilor hidro-pneumatice

Transformarea energiei in masinile hidro-pneumatice se face cu pierderi de energie,
acest fenomen fiind pus in evidentd de randamentul masinii. In cazul masinilor de forta
puterea utild este puterea mecanicd la arborele masinii N, iar puterea consumata pentru
producerea acesteia este puterea hidro-pneumatica cedata de fluidul motor (yQH), deci
exponentul randamentului in expresia puterii (1.3) este pozitiv (+1).

La masinile de lucru puterea utila este puterea hidro-pneumatica cedatd de masina
fluidului (yQH), iar puterea consumata este puterea mecanica la arbore (N), care trebuie
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sa fie mai mare pentru a acoperi si pierderile; asadar in cazul masinilor de lucru, in
expresia puterii (1.1) exponentul randamentului este negativ (-1).

Randamentul # se explicd prin existenta unor pierderi in cursul transformarii
energiei. Aceste pierderi sunt :

- pierderi hidraulice, reprezentand pierderile de sarcind pe care fluidul Ie are la
curgerea prin masind si care se noteaza cu A, energia specifica disipatd 4, fiind o
energie cedata de fluid, va fi considerata pozitiva atat in cazul masinilor de forta cat si
in cazul maginilor de lucru (4,>0);

- pierderile volumice, reprezentind scapari de debit, notate cu AQ, prin
neetanseitatile dintre rotor si carcasd; la masinile de forta scaparile AQ, nu participa la
schimbul de energie, evitand rotorul, iar la maginile de lucru scaparile AQ se intorc de
la refulare la aspiratie dupa ce au primit energie de la rotor ; la maginile de fortd acest
debit este considerat pozitiv (AQ > 0), deoarece trece prin masind impreund cu debitul
util O (are acelasi sens), iar la masinile de lucru este considerat negativ (AQ <0)
deoarece
nu trece prin Intreaga magind, formand un circuit in jurul rotorului, 1in
afara acestuia, avand sens contrar lui Q (fig. 1.1);

- pierderi mecanice, reprezentand pierderi de putere datorita frecarilor existente in
lagarele masinii, intre partile in miscare ale masinii si fluidul motor si intre partile in
miscare si aerul inconjurdtor; puterea mecanicd disipatd prin frecari se noteaza cu
AN ,si la masinile de forta este consideratd de semn contrar puterii utile N, iar la

maginile de lucru de acelasi semn cu puterea cedata fluidului si cea consumata de la
motorul de antrenare, in ambele cazuri AN, fiind consideratd negativa

(AN, <0).

Existenta acestor pierderi este pusd in evidentd prin randamentele
partiale : #; - randamentul hidraulic, #,,—randamentul volumic si #,, - randamentul
mecanic, ale caror expresii sunt :

(H-nY'  (0-a0Y)" (N -
nh_( H j 77\1_[ Q J nm_(N_ANf] (14)

Semnele exponentilor sunt plus pentru magini de fortd si minus pentru magini de
lucru ; de asemenea trebuie sd se tind seama de conventia de semne anterioara : la
maginile de forta H, N si AQ sunt pozitive, iar la masinile de lucru H, N si AQ sunt
negative.

Tinand seama de acestea, puterea la arborele masinii se scrie sub forma:

NZV(Q—AQ)(H—}Z,.)-i-ANf =7/MM+AN].

o H
sau
—AOQH-h
N_ANJ‘=7QHQ—QQTV
N(N_Aij:}/QHQ_AQH_hr
N o H

de unde rezulta:
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O-AQ H-h, N
0 H N-AN,
Comparand relatiile 1.3 si 1.5 se observa ca randamentul unei masini hidro-pneumatice
se poate scrie:
ilZH_hr_Q_AQ‘ N (16)
H 0 N —-AN
Cu semnul + pentru magini de fortd si — pentru masini de lucru. Tindnd seama de
relatiile 1.4 se obtine:
=101 T (1.7)
Adica randamentul unei masini hidro-pneumatice este un produs al randamentelor
partiale, hidraulic, volumic si mecanic.

N =0H (1.5)

1.3. Clasificarea masinilor hidraulice si pneumatice
Acesta clasificare se poate realiza dupa mai multe criterii:

a) Dupd natura fluidului prin intermediul caruia se executd transformarea
energiei:

- masini hidraulice, la care transformarea energiei se face prin intermediul unui
lichid, de obicei apa sau ulei;

- magini pneumatice, la care transformarea energiei se face prin intermediul unui
gaz oarecare sau aer.

Principalele magini  hidraulice sunt turbinele hidraulice, pompele,
turbotransmisiile §i motoarele hidrostatice, iar principalele masini pneumatice sunt
compresoarele, ventilatoarele si suflantele.

b) Dupa sensul transformarii energiei:

- motoare hidraulice sau masini hidraulice de fortd, care transformad energia
hidraulica in energie mecanica, din care fac parte turbinele hidraulice, figura 1.2 si
motoarele hidrostatice;

- generatoare hidraulice, care transforma energia mecanica in energie hidraulica,
din care fac parte pompele, figura 1.2 si ventilatoarele;

- transformatoare hidraulice, care transformad o energie mecanicd in altd energie
mecanicd cu caracteristici deosebite din care fac parte transmisiile volumice,
turbocuplele sau unele sisteme de actionare.

c¢) Dupa tipul energiei hidraulice prelucrate:

- masini hidraulice care transforma numai energia potentiald de pozitie, cum ar fi
rotile de apa de la mori;

- masini volumice, sau hidrostatice, care transforma in mod preponderent energie
potentiald de presiune, cum ar fi motoarele hidrostatice, pompele si transmisiile
volumice;
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1- rotor
1-rotor 2- injector
2-aparat 3- acul injectorului
director 4- dispozitiv de actionare
3-carcasd 5- resort
spirala 6- arbore
4-arbore 7 a
. : 8 - carcasd
5-aspirator 777077 D, O canal de evacuare
b. Turbina Pelton
l-rotor 1-rotor

2-aparat director
3-aspirator
4-cuplaje
5-generator

6-pila de sustinere
7-lagar

d. Turbina Bulb

2-aparat director
3-carcasa spirala
4-aspirator
S-arbore
6-cuplaj
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1-aspirator
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2-arbore 2-rotor
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turbina Francis
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4-arbore ”/4 \\\\;//,\\(3, g-rogtacondusa
5-lagar INDEID -arbore motor
NV
37 7
g. Pompa axiala h. Pompa cu roti dintate

Fig.1.2. Principalele tipuri de masini hidraulice

- turbomasinile, care transforma atat energia potentiald de presiune, cat si energie
cinetica, transformare executatd de catre un rotor. Din aceastd categorie fac parte
turbopompele, ventilatoarele sau turbotransmisiile.

O turbina hidraulicd se compune din urmatoarele trei organe principale:

- un distribuitor, care imprima fluidului o viteza de marime si directie convenabile
pentru atacul rotorului in conditiile optime dorite, cu minim de pierderi de sarcina;

- un rotor prevazut cu pale sau cupe, care are rolul de a transforma energia
hidraulica in energie mecanica;
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- un aspirator sau difuzor, care recupereaza sub forma de energie de presiune
energia cineticd pe care o mai are apa la iesirea din rotor i de a evacua apa in bieful
aval. Aceasta lipseste la turbinele cu actiune.

O amenajare hidroenergeticd se compune in general din urmatoarele elemente;
figura 1.3.: barajul 1, care creeaza lacul de acumulare 2, priza de apa 3, care permite
accesul apei 1n aductiunea 4 spre castelul de echilibru 5, casa vanelor 6, conducta fortata
7, centrala 8, care contine turbinele hidraulice, generatoarele electrice si instalatiile
aferente, canalul de fuga 9, care restituie apa in rau.

Fig. 1.3. Amenajare hidroenergetica
1. baraj; 2. lac de acumulare; 3. priza de presiune; 4. tunel de aductiune; 5. castel de

echilibru; 3. casa vanelor; 7. conducti fortatd; 8. centrald; 9. canal de fugé.
In general schemele de amenajare sunt foarte variate, iar unele din elementele
mentionate pot lipsi.
Caracteristicile schemei de amenajare impun de obicei tipul turbinei folosite, dar
exista caderi la care se pot folosi mai multe tipuri de turbine. Mérimea care da indicatii
asupra tipului de turbind recomandat este rapiditatea:

. n [136

n, = (1.2)
H\P

in care n este turatia turbinei (rot/min), H este cdderea turbinei (m), P este puterea

turbinei (k).

Capitolul 2. Turbine hidraulice

a) Turbina Pelton este o turbina cu actiune care utilizeaza caderi mari de sute de
metri, pand la Hmax = 1765 m (la U.H.E. Reisseck-Kreuzek in Austria), iar din punct de

vedere a rapidititii sunt turbinele cele mai lente (5 <n,< 50). Existdi numeroase

amenajari echipate cu turbine Pelton care utilizeaza caderi peste 1000 m.

Puterea maxima obtinutd pana in prezent cu o turbind Pelton este de 203,5 MW la
o cadere bruta de 865,5 m si o turatie n = 375 rot/min (U.H.E. Mont-Cenis din Franta).

O turbina Pelton se compune din urmatoarele elemente, (figura 2.1.): rotorul 1,
care este un disc cu cupe fixat pe un arbore si are rolul de a transforma energia cinetica
a apei in energie mecanica, injectorul 2 (in unele cazuri existd mai multe injectoare
plasate la un anumit unghi), acul de reglare 3, deflectorul 4, (lama dispusd in fata
injectorului si care deviaza jetul in cazul opririi turbinei), arborele 5, care transmite
miscarea la generatorul electric si carcasa turbinei 6.
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Fig. 2.1. Turbina Pelton
1. rotor; 2. injector; 3. ac de reglare; 4. deflector; 5. arbore; 6. carcasa.

Majoritatea rotoarelor Pelton se toarnd dintr-o bucata, cupele avand forme
speciale si se realizeaza din oteluri inoxidabile cu caracteristici mecanice superioare,
rezistente la eroziune si cavitatie. Injectoarele sunt rectilinii in care curgerea apei este
axial-simetricd iar organele de comanda ale acului injectorului sunt continute intr-un
bulb central de forma hidrodinamica prevazut cu aripi de linistire si de sustinere.

La turbinele moderne sunt prevazute injectoare pentru franare care lovesc spatele
cupelor pentru a opri turbina 1n timp cat mai scurt.

Tendinta actuald a cresterii puterii centralelor hidroelectrice a facut ca sa se
urmireascd cresterea puterii unitare a agregatelor. In acest scop a fost necesar si se
realizeze agregate cu un numar mare de injectoare pe acelasi rotor. S-au gasit solutii
pentru montarea a doud rotoare simetrice in consold la fiecare cap al arborelui
generatorului si s-au realizat agregate cu pana la sase injectoare pe rotor.

Turbinele Pelton s-au realizat cu arbore orizontal sau cu arbore vertical ultima
solutie fiind avantajoasa la puteri unitare mari deoarece permite realizarea unor turatii
mai ridicate si gabarite mai mici.

In tara noastri, centralele mai importante echipate cu turbine Pelton sunt Dobresti,
Moroieni, Sadu V si Lotru-Ciunget. Ultima mentionatd are 3 turbine de cate 178 MW,
la o cadere bruta de circa 800 m.

b) Pentru céderi mici, pana la 50 m si amenajari de mai micd importantd, se
foloseste turbina Banki, figura 2.2.

\\\\\\\\3

LR AR A AT AT AT A AV A Av 4 /7 777

Fig. 2.2. Turbina Banki
1. rotor; 2. pale rotorice; 3. dispozitiv de reglare a accesului apei.
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Rotorul 1 este compus din doud coroane circulare intre care se gasesc palele 2, iar
admisia apei 1n turbind poate fi reglata cu ajutorul clapetei 3. Este singurul tip de turbina
la care apa trece de doua ori printre palele rotorice.

c¢) Turbina Francis, este o turbind cu reactiune, care prelucreaza caderi de apa
intre 50 si 610 m, rapiditatea ei fiind cuprinsa intre 60 si 350. Aceste turbine se mai
numesc radial-axiale, deoarece apa intra radial in rotor, isi schimba directia si iese axial,
figura 2.3.

Fig. 2.3. Turbina Francis

1. carcasa spirala; 2. aparat director; 3. rotor paletat 4. aspirator; 5. arbore.

O turbind Francis se compune din urmatoarele elemente: carcasa spirala 1,
aparatul director 2, care asigurd unghiul optim de atac al rotorului de catre apa si
inchide accesul apei 1n turbind in caz de avarie, rotorul 3, care transforma energia
hidraulica in energie mecanica, aspiratorul 4, care conduce apa spre bieful aval si
arborele 5, care transmite migcarea la generatorul electric.

Puterea unitard a turbinelor Francis a crescut foarte mult, detindnd recordul in
cadrul turbinelor hidraulice 508 MW (U.H.E. Krasnoiarsk - Rusia), iar puteri unitare de
peste 150 MW sunt instalate in numeroase centrale hidroelectrice din lume.

Cea mai mare cadere utilizatd de turbina Francis este de 610 m (U.H.E.
Hotzenwald - Germania).

Avantajele folosirii la caderi mari a turbinelor Francis in locul turbinelor Pelton,
decurg din turatiile mai mari, reducerea gabaritelor si preturi unitare mai scazute.

In tara noastra existd numeroase amenajari echipate cu astfel de turbine, uzina
hidroelectrica de pe Arges, uzina de la Bicaz, cea de la Mariselu etc.

d) Turbina Dériaz, este tot o turbind cu reactiune, utilizata pentru caderi intre 30 si
120 m, care are rapiditatea cuprinsa intre 200 si 400. Deoarece viteza apei in rotor are
doua componente, una radiald si una axiald, aceastd turbind se mai numeste turbind
diagonala figura 2.4.

Elemetele componente ale unei astfel de turbine sunt aceleasi ca si la turbina
Francis diferind ca forma: carcasa spirala 1, aparatul director 2, rotorul 3, aspiratorul 4
si arborele turbinei 5.

Spre deosebire de turbinele Francis, turbinele Dériaz au palele rotorice reglabile,
ceea ce permite functionarea cu randament mare intr-o gama larga de puteri, sau poate
functiona s§i in regim de pompa, calitate care o face adecvatd pentru amenajari
hidroenergetice cu acumulare prin pompaj.
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Fig. 2.4. Turbina Dériaz
1. carcasa spirald; 2. aparat director; 3. rotor; 4. aspirator; 5. arbore.

Caderea maxima turbionatd de o turbind Dériaz este de 113,4 m (U.H.E.
Nikkogawa — Japonia) , cu tendinte de crestere pana la 150 m, iar puterea maxima
obtinuta de o astfel de turbina este 77 MW (U.H.E. Buhtarminsk - Rusia).

e) Turbina Kaplan, este o turbind cu reactiune, caracterizatd printr-o curgere
axiald. Turbina Kaplan, figura 2.5. este alcatuita din aceleasi elemente ca toate turbinele
cu reactiune: carcasa spirald 1, aparatul director 2, rotorul 3, aspiratorul 4, arborele 5 si
mecanisme de manevra si reglaj.

Turbina Kaplan este utilizata pentru cdderi de maximum 85 m (U.H.E. Bort-Rhue
— Franta). La noi in tard aceste turbine achipeaza centrala de la Portile de Fier (178 Mw)
si centralele mai mici de pe raurile Bistrita, Arges si Olt.

De mentionat ca trei din cele sase agregate de la Portile de Fier sunt construite in
tard la U.C.M. Resita.

1
/ ||,5 /]

4
Fig.2.5. Turbina Kaplan
1. carcasa spirala; 2. aparat director; 3. rotor; 4. aspirator; 5. arbore

Randamentul maxim atins de o turbina Kaplan este de 94,5% (U.H.E. Kuibasev
— Rusia gi U.H.E. Clark-Hill — S.U.A.).

) Turbinele bulb, figura 2.6. difera de celelalte turbine cu reactiune prin absenta
carcasei spirale, ceea ce simplificd drumul apei prin turbina.
Turbina bulb se compune dintr-un ajutaj convergent divergent, in al carui sectiune
minima este plasat rotorul 1, iar generatorul electric este amplasat in interiorul bulbului
capsulat 2. Aparatul director 3 are rolul de a regla admisia si de inchidere a turbinei.
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Fig. 2.6. Turbina bulb

1. rotor; 2. bulb capsulat; 3. aparat director

Caderea maxima turbinatd de o turbina Bulb este de 16,5 m (U.H.E. Argentat —
Franta), iar puterea maxima realizata este de 23 MW (U.H.E. Gerstheim — Franta).

Aceste turbine sunt utilizate pentru caderi mici, de maximum 16 m, iar in tara
noastrd sunt utilizate la uzina de la Portile de Fier II si la cea de la Turnu Magurele -
Nicopol.

Capitolul 3. Turbopompe
3.1. Clasificarea turbopompelor

Luand 1n consideratie diferite aspecte legate de directiile de miscare ale apei in
interiorul pompelor, legate de rotoarele pompelor turbopompele pot fi clasificate in felul
urmator:

a. din punct de vedere al directiei de curgere a apei prin canalele rotorice:

- pompe centrifuge, la care miscarea apei in rotor este preponderent radiala, figura
3.1. a;

c. d.

Fig. 3.1. Tipuri de pompe
a. centrifuge; b,c. diagonale; d. axiale
1. rotor; 2. carcasa spirala; 3. aparat director
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- pompe diagonale, la care viteza apei in rotor are doud componente, una radiala si
una axiala, iar iesirea poate fi radiala sau axiala, figura 3.1. b, respectiv 3.1. c;

- pompe axiale, la care miscarea apei in rotor este preponderent axiald, figura
3.1.d.

b. din punct de vedere al numarului de rotoare:

- pompe monoetajate, cu un singur rotor, la care inaltimea de pompare creste
odata cu turatia, care este si ea limitatd din considerente legate de rezistenta mecanica a
rotorului;

- pompe multietajate, cu mai multe rotoare montate pe un arbore comun si
parcurse pe rand de lichid, figura 3.2. a.

c¢. din punct de vedere al aspiratiei:

- pompe cu rotoare cu aspiratie simpla, sau cu simplu flux, la care intrarea se face
axial intr-un singur sens, figura 3.2. a;

- pompe cu rotoare cu aspiratie dubla, sau cu dublu flux, la care intrarea are loc
pe directie axiald, dar in sensuri contrare, pe ambele fete ale rotorului, figura 3.2. b.

Toate turbopompele au in componenta un rotor 1, paletat, care transforma energia
mecanica 1n energie hidraulica.

Pompele centrifuge si cele diagonale sunt prevazute cu carcasa spirala 2, care are
rolul de a colecta fluidul de pe periferia rotorului.

La pompele axiale aceastd carcasa spirald este inlocuitd de un aparat director 3,
figura 3.2. ¢,d, prevazut cu palete.

a.

Fig. 3.2. Rotoare de turbopompe
a. cu simplu flux; b. cu dublu flux.

Rotoarele pompelor centrifuge si diagonale sunt alcdtuite din doud coroane
circulare intre care sunt dispuse palele rotorice, in cazul rotorului inchis, figura 3.3. a,
dintr-o singura coroana circulara interioard, in cazul rotoarelor semiinchise, figura 3.3.
b, sau fara coroane, palele fiind incastrate in butuc, in cazul rotoarelor deschise, figura
33.c.

Rotoarele pompelor axiale sunt de tip deschis, iar uneori palele rotorice pot fi
reglate chiar in timpul functionarii.

a. b. . C.
Fig. 3.3. Rotoare de turbopompe
a. inchis; b. semiinchis; c. deschis
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3. 2. Instalatii de pompare

Instalatiile de pompare sunt ansambluri de conducte, pompe si vane destinate
transferarii unui lichid dintr-un rezervor inferior sau de aspiratie, intr-un rezervor
superior sau de refulare. O instalatie de pompare se compune din: rezervorul de
aspiratie 1, conducta de aspiratie 2, conducta de refulare 3, rezervorul de refulare 4 si
pompa 5, figura 3.4.

Cotele mentionate pe figura, reprezinta:

- H, inaltimea de pompare, care reprezintd lucrul mecanic util transmis de pompa
lichidului vehiculat, raportat la greutatea lichidului;

- H,, naltimea de pompare geodezicd, care este diferenta de nivel intre planele
orizontale corespunzatoare sectiunii de iesire, respectiv de intrare in instalatie;

- Hgu, indltimea de pompare staticd, care este diferenta de ndltime energetica
dintre planul de iesire din instalatie §i planul sectiunii de intrare in instalatie, pentru
debitul volumic Q = 0:

H stat H g + M
rg

- Hqg, Tndltimea geodezica de aspiratie si reprezintd diferenta dintre Inaltimea de
pozitie in sectiunea de intrare in pompa si indltimea de pozitie la intrarea in instalatie:
H,=z2-z,

- NPSH, indltimea de sarcind netd absolutd la aspiratie a pompei, reprezinta
valoarea minima necesara a sarcinii nete absolute pentru o functionare corecta (fara
cavitatie a pompei) si se determina cu relatia:

NPSH =| L= Lo " Pa _py hJ (1.8)
rg
- hy,, este pierderea de sarcind pe conducta de aspiratie si in eventualele accesorii
ale acesteia;
- hy, este pierderea de sarcina pe conducta de refulare si eventualele accesorii ale
acesteia;

by

/4

- Hig, este inaltimea geodezica la refulare.

De obicei atat rezervorul de aspiratie cat si rezervorul de refulare sunt deschise,
astfel incat p, = p; = po (presiunea atmosferica), iar indltimea geodezica H, se confunda
cu inaltimea statica Hy.

In functie de pozitia pompei fata de suprafetele libere din cele doud rezervoare, se
deosebesc urmatoarele tipuri de pompe:

- pompa cu aspiratie, la care rotorul pompei este situat deasupra suprafetei libere
din bazinul de aspiratie, (Hag > 0);

- pompa inecatd sau cu contrapresiune, la care rotorul este situat sub nivelul
suprafetei libere din bazinul de aspiratie, (Hae < 0);

- pompa cu refulare directd, la care rotorul este situat sub nivelul suprafetei
libere din bazinul de refulare, (H,; > 0);

- pompa sifon, la care rotorul este situat deasupra nivelului suprafetei libere din
bazinul de refulare, (H;; < 0);

min

este naltimea de presiune a vaporilor;
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Fig. 3.4. Instalatie de pompare
1. rezervor de aspiratie; 2. conducta de aspiratie;
3. conducta de refulare; 4. rezervor de refulare; 5. pompa.

Lucrul mecanic util cedat de pompa pentru ridicarea unei mase de lichid, de

volum V la inéltimea totald de pompare H, este:
L, =mgH = pgVH
Puterea utila P,, produsad de pompa este:
dL, drv
Fo=—, = PeH = peHO 3.1

Randamentul pompelor 7, depinde de disipatiile de energie si de pierderile de
debit. Se deosebesc trei tipuri de pierderi si disipatii:

- pierderi hidraulice sau disipatiile hidraulice, reprezentate prin energie specifica
disipata in pomp4;

- pierderi mecanice, datorate frecarilor de naturd mecanica din pompa;
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- pierderi volumice, care reprezintd debitul ce nu poate fi valorificat datorita
neetangeitatilor.
Pentru asigurarea puterii utile, trebuie garantatd o putere suplimentara la
arborele pompei. Randamentul pompei este dat de relatia:
P
=" = (3-2)
unde my este randamentul mecanic, m, este randamentul hidraulic, iar m, este
randamentul volumic.

3.3. Cinematica miscarii in rotorul unei turbopompe

Miscarea fluidului in interiorul unei turbopompe poate fi raportata la un sistem de
coordonate fix (legat de carcasa masinii) §i reprezintd miscarea absolutda, sau la un
sistem de coordonate mobil, solidar cu rotorul, reprezentand miscarea relativa. Fie ¢
viteza absolutd a unei particule de fluid, w viteza relativa, iar u =@ x7 viteza de
transport (tangenta la cercul de raza r), adica viteza unui punct solidar cu sistemul mobil
si care coincide in momentul considerat cu particula de fluid. Stim ca:

c=w+u (3.3)

Consideram sistemul de axe de coordonate cilindrice, 1, 0, z, la care Oz coincide

cu axa de simetrie a turbomasinii §i notam cu e , e,, e, versorii directiilor radial,

tangentiala si axiala. Versorii e, si e, determind plane meridiane (plane care trec prin
axa masinii), versorii e, si e, determina plane paralele (perpendiculare pe axa Oz),
figura 3.5.

Fig. 3.5. Planele miscarii in rotor

Considerand componentele vitezelor dupa directiile versorilor e , e,, e, se

z

poate scrie:

c=ce +ce,+ce, w=we +we,+we, U=ue, 3.4)
Putem introduce si componentele meridiane ale vitezelor:
c,=ce +ce, W =we +w.e, (3.5)
si obtinem:
c=¢, +ce, W=w, +wge, (3.6)

Reprezentarea grafica a relatiei (3.3.) se numeste triunghiul vitezelor.
La pompe triunghiul vitezelor se reprezinta cu vectorul vitezei de transport u
orizontal §i cu vitezele ¢ si w 1indreptate in sus, a fiind unghiul formatde u si ¢, iar
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B suplementul unghiului format de # si w, figura 3.6.

Fig.3.6. Triunghiul vitezelor

Din figura 3.6. rezulta:
¢, =ccosa ¢, =csina
w, =wcos B w, =wsinf 3.7
c,=w, c,=u—w,

Consideram punctul 1 la intrarea in rotor si punctul 2 la iesirea din rotor.

Triunghiurile vitezelor la intrarea §i respectiv iesirea din rotor sunt reprezentate in
figura 3.7.

a

Fig. 3.7.Rotor de pompa centrifuga
a. rotor; b. triunghiul vitezelor pe suprafata de intrare;
c. triunghiul vitezelor pe suprafata de iesire.

Pentru un observator solidar cu rotorul, o particuld de fluid se deplaseaza dupa
directia vitezei relative w, obtinand traiectoria relativa sau o linie de curent relativa
(infasuratoarea vectorilor viteza relativa w). Aceasta linie este curba 1x2, care pentru un
rotor ideal, cu un numar infinit de pale infinit subtiri, este aceeasi cu palele rotorice.

Pentru un observator solidar cu reperul fix, o particuld de fluid se deplaseaza dupa
directia vitezei absolute, descriind traiectoria absoluta sau o linie de curent absoluta,
curba 1x’2’.

3.4. Relatia lui Bernoulli in miscarea relativdi din rotoarele turbo-

masinilor

Pentru a se putea aplica relatia Iui Bernoulli in migcarea relativa din
rotorul unei turbomagini, trebuie sda se tina seama ca sistemul de referintd,
solidar cu rotorul, este un sistem mobil.

Se considera o particuld fluida, asimilatd cu un punct material a cérei acceleratie
absoluta a, este data de relatia Iui Coriolis pentru acceleratii:
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a,=a,+a,+a,
In raport cu sistemul de referinta fix, asupra particulei actioneaza forta:
F=ma,= m(ar +a, +ac)
in timp ce, in raport cu sistemul mobil, asupra particulei actioneaza forta:
F.=ma, =F —ma, —ma,
in care:

=mg este forta de greutate,

Ty,

. =—mad, este forta de inertie datorita acceleratiei de transport

!

" =-md, =—2maxw este forta de inertie datorita acceleratiei Coriolis.
Miscarea unui fluid ideal in raport cu un sistem de referinta fix este descrisa de ecuatia

lui Euler a + igma’p = fm . (3.8.)
dt p

Miscarea unui fluid ideal in raport cu un sistem de referintd mobil, solidar cu rotorul
unei turbomasini este descrisd tot de ecuatia lui Euler (3.8.) in care se inlocuieste

viteza absoluta V' cu viteza relativd W si forta masicd unitard absoluta fm cu forta

masica unitara relativa:

fmrzfm+ftr+ crzg_at_z&)XW (39)
rezulta:

0 linie de curent in miscarea relativa este infasuritoarea vectorului viteza relativa v .
Se considera un punct P situat pe o linie de curent V' din miscarea relativa in rotorul unei
turbomasini (fig. 3.7). Directia tangentei in punctul P la linia de curent este data de
versorul 7, coliniar cul’, iar directia normalei in P la linia de curent este data de
versorul U, orientat spre central de curbura C,. Se proiecteaza relatia vectoriala (3.8) pe
directia versorului 7. Daca se noteaza cu ds elementul de curba al liniei de curent si se
considera migcarea permanenta, atunci se poate scrie:

7 7 2

[dWJ de_fdeZdWQZWd_W:i(W_J (3.10)
e ) dt dt ds dt ds ds\ 2

{lgmdpj =igmdp‘f=ld—p (3.11)
P . P p ds

(fmr)r :(ﬁ?1)r+(fml)r+(ﬁ71c)r

unde:
(qm)r :fm -fz—gradU-fz—il—(j:—%(ganCt):—g%

fm =—gradU si U =gz +(Ct

|

(i) = Fo =1 cos90 - p)=resin = o &
S
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Forta complementara de transport fmt =-m-d, are modulul re’ si este dirijata radial

)T =0 deoarece f,, =-2&xW este

catre exteriorul cercului descris de punctul P si ( f

mc

normali planului determinat de vectorii @ si W . Rezulta in final:
2

ds| 2 p ds ds ds
Se poate scrie:
2 2 2
rr @ _d|ro” | _dlu (3.11)
ds ds\| 2 ds\ 2

unde u =r-@ este viteza tangentiald a punctului P, si se integreaza relatia (3.11) de-a
lungul unei linii de curent intre punctele 1 si 2.

Se obtine:
lez_ul + 2 +gz = W —u12 +&+g22
sau:
W2 —u +Q+ZIZM+&+22 (3.12)
2g /4 2g /4

+0

~

Fig.3.8. Linia de curent in migcarea relativa in rotorul unei turbopompe
Relatia (18.15) sau relatia (18.14) reprezinta relatia lui Bernoulli in miscarea relativa a
unui fluid ideal in rotoarele turbomasinilor. Daca punctele / si 2 reprezintd intrarea si
iesirea din rotor, relatia lui Bernoulli aratd ca pe o linie de curent In miscarea relativa
energia fluidului se conserva.

3.5. Aplicarea teoremelor impulsului §si momentului cinetic 1in
miscarea relativa din rotoarele turbomasinilor

In rotorul unei turbomasini are loc transformarea energiei prin intermediul
momentului, In raport cu axa de rotatie, al fortelor hidrodinamice care actioneaza asupra
palelor. Pentru determinarea acestui moment se aplicd teorema momentului cinetic,
considerand miscarea relativa din rotor.
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Se considerd un sistem de referintd fix O;x;y;z; §i un sistem de referintd in
miscare Oxyz; vectorul de pozitie al punctului 0 fata de sistemul fix este 7, (fig. 3.9).

Daca M este un punct oarecare legat solidar de sistemul mobil atunci intre vectorii de
pozitie fati de cele doua sisteme, 7 =x,i, + y,j, + zllgl si F=x-i+y-] +z-k exista
relatia =7, +7 .

Viteza punctului M fati de sistemul fix este, in cazul general, V, =¥, + @7 ; in cazul
turbomasginilor exista numai o miscare de rotatie, viteza de translatie fiind zero, 170 =0,

se obtine: V] =aoxr

M(xyz)
(%32

Fig. 3.9. Legatura intre sistemele de referinta

0 mas de fluid in miscare ocupa la un moment oarecare ¢ volumul V(¢) marginit
de suprafata S(z). Asupra acestei mase de fluid actioneazd rezultanta fortelor masice

exterioare j deV care in cazul fluidelor incompresibile pentru care p = Ct., in campul
4

gravitational, fm =g este forta de greutate ﬁg si rezultanta fortelor de presiune

iﬁ p-n-dS (daca se orienteaza normala la suprafata S spre interiorul acesteia). Impulsul
s

total in miscarea absolutd este: H(t)= J. p-C-dV
v

Teorema impulsului, variatia impulsului in timp este egalda cu suma fortelor

exteriore care actioneaza, (L—H = Zﬁe =R se scrie sub forma:
t
ijpédr/ = [ of,dV +§ piidS = R
dr v v N
R . dT . = . .
Se stie ca derivata totala E a unui vector oarecare 7 in raport cu sistemul fix

. . oT | . e o .
si derivata totala = in raport cu sistemul de referintd mobil exista relatia:
t

AT _dT | oxT (3.13)
dt  dt

Aplicand relatia 3.13. pentru teorema impulsului, rezulta:
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ﬁ:d_H_i_&')x]:]
de  dt

sau:
de = d = oA
ElpCdV:ElpCdmmxlpaiV

Derivata totald in raport cu sistemul de referintd mobil a;_l;l = iJ‘ p@dV este

di}

derivata unei integrale de volum pe domeniul V(t) variabil in timp limitat de suprafata
S(¢) variabila in timp. Conform unei relatii cunoscute de la cinematica fluidelor putem
scrie:

4 focar [ 42€). (Yo

i dt
sau: ~ ~
4 focar [ 225)- ) oo o
de unde:

d = olpC =(7
" l pCdV = llat_)dv_ipc(w)ds (3.14)

unde s-a folosit notatia binecunoscuta V = if + i]_ + 31?
ox oy~ Oz

Teorema impulsului se scrie tinand seama de relatia* :

Iﬂgg)dV—§Pé(Wﬁ}iS+@XIp5dV=fpfde+§3pﬁdS (3.15)
4 N 4 14 S

3.6. Schimbul de energie in rotor

La trecerea fluidului printre palele rotorului de turbopompa in miscare, are loc un
schimb de energie intre rotor si fluid. Considerand fluidul ideal si un rotor ideal (cu un
numar infinit de pale infinit subtiri) si miscarea absoluta, relatia lui Bernoulli scrisa
intre punctele 1 si 2 de la intrarea respectiv iesirea din rotor, este:

2 2
c_1+&+gzl+Yt :c_2+&+g22 (316)
2 p =2 p

unde Y, este diferenta dintre energia specifica la iesirea din rotor si energia specifica la
intrarea in rotor, raportata la unitatea de masa.
Energia specifica schimbata intre rotor si fluid este:
2 2
¢, —¢  p,—Pp
L= 2 12 N +g(z2 —Zl) (3.17)
2 P
Daca energia fluidului se raporteaza la unitatea de greutate, rezultd o relatie
echivalenta:
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2 2
H =29 P7b, (3.18)
2 rg
Indicele o« se referd la faptul ca rotorul este ideal, adicd are un numar infinit de
pale foarte subtiri, iar indicele ¢ se referd la fluidul considerat ideal (lipsit de

viscozitate), energiile specifice fiind energii teoretice. Y, ~se mai numeste energie

specifica teoretica pentru rotorul ideal si este alcatuita din doi termeni:

- termenul static ¥, = MJr g(z, - z,), care corespunde cresterii energiei

potentiale in rotor; termenul reprezentand cresterea energiei potentiale de pozitie este in
general foarte mic comparativ cu termenul care reprezintd cresterea energiei potentiale
de presiune si se poate neglija.
o c;—cl
- termenul cinetic Y, = - 5 L2, care reprezintd cresterea energiei
corespunzatoare variatiei vitezei absolute de la valoarea c; la intrarea in rotor, pana la

valoarea ¢, la iesirea din rotor. Rezulta: ¥, =Y, +7,

Putem face observatia ca din punct de vedere al observatorului mobil rotorul este
fix, adicd nu existd un schimb de energie intre rotor si fluid; In miscarea relativa energia
specifica a fluidului se conserva.

3.7. Ecuatia turbopompelor

Consideram domeniul ocupat de fluidul cuprins intre suprafetele S; si S,, figura
3.7. si admitem cd migcarea reald nepermanentd poate fi modelatd printr-o miscare
pland, ca traiectoriile particulelor sunt congruente cu palele si ca lichidul intrd in
conditii identice prin suprafata S; si iese in conditii identice prin suprafata S,. Asupra
fluidului din acest domeniu actioneaza greutatea sa, care nu creeazd moment fatd de
axul rotorului, fortele de presiune fiind distribuite simetric fata de acelasi ax si un cuplu
de moment M .

In acest caz, teorema momentului cinetic se poate scrie:

plr, x 0,6, -1 x06) =M (3.19)
Consideram Q; = Q2 = Q si dezvoltand produsele vectoriale, obtinem:
pQ(— 7,C, COS O, + 1;C, COS ) =-M (3.20)

sau: M = pQ(r,c, cosa, —rc, cosa,) = pO(re,, —ric,)
Puterea cedata de rotor fluidului este:

P, = Mo = poQ(r,c, cosa, —r,c, cosa, ) = pQu,c,, —u,c,, ) (3.21)
care se mai poate exprima cu relatia:
F, = pOY, =pgOH, (3.22)
Eliminand pe pQ din relatiile (14.16) si (14.17), rezulta:
th =, U, —C U, (3.23)
sau: H, = l(czl,u2 —c,u,) (3.24)
tg

Relatiile (3.23) si (3.24), reprezinta ecuatia fundamentala a turbomasinilor.
Din figura 3.6, analizand triunghiul vitezelor, rezulta:
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2 2 2
w=c¢ +u” —2uccosa

de unde: cu= (02 +ut—w’ )% (3.25)
Obtinem astfel relatii echivalente pentru ecuatia fundamentald a turbomasinilor:
A L ek WL (3.26)
e 2 2 2
2 2 2 2 22
g, =2 A moh ok (3.27)
v 2g 2g 2g

Valorile maxime ale lui Y, si H, se obtin pentru oy = 90° care corespunde

intrarii ortogonale in rotor, conditie respectata la turbomasini in regim de lucru nominal.
Rezulta:
(3.28)

- Lo, (3.29)

3.8. Influenta unghiului de iesire al palei

Unghiul de inceput al palei este determinat de conditia intrarii fara deviatie brusca
a lichidului in canalele rotorului.

Unghiul de iesire B, al palei este determinat de conditiile privind randamentul
masinii, de caracteristicile energiei specifice cedate fluidului de catre rotor si de gradul
de reactiune al rotorului.

Pentru B, < 90° pala este curbata inapoi, pentru B, = 90° pala este cu iegire radiala,
iar pentru B, > 90° pala este curbata inainte, figura 3.10.

Sub fiecare tip de rotor am reprezentat forma desfagurata a canalului dintre doua
pale succesive. La palele curbate inapoi, acest canal este mai lung si cu o evazare mai
micd, decat la celelalte tipuri. Pentru un unghi de evazare 8... 10°, curentul nu se
desprinde de pald, dar pentru unghiuri mai mari se produce desprinderea stratului limita,
ceea ce conduce la un consum sporit de energie. De aceea, palele curbate Tnapoi asigura
un randament mai mare decét palele cu iesire radiald sau curbate inainte.

G
o s %(Z)IUZ WTZUA

/ N a2 ! 77 !
i | A

1
Jw
/

Fig. 3.10. Rotoare de turbopompa

a. pale curbate inapoi; b. pale cu iesire radiala; c. pale curbate inainte



32 Masini hidraulice

Unghiul de sfarsit al palei B,, are o influenta mare asupra energiei specifice cedata

fluidului de cétre rotor, Y, .

In ipoteza ca valoarea componentei meridiane a vitezei absolute ¢, nu variaza in
rotor intre intrare si iesire si in cazul intrarii ortogonale obtinem relatia:
cl = clm = ch

La cresterea unghiului 3, se mareste componenta tangentiald a vitezei absolute la

iesire, deci si energia specifica Y, cedatd fluidului de catre rotor. prin urmare, palele

curbate Tnainte cedeaza fluidului o energie mai mare decat cele curbate inapoi (putem
explica aceasta prin faptul ca schimbarea de directie impusa curgerii este mai mare).
Energia cinetica cedata de rotor este:

1 1 cs ca
Y ==lc?-cl)==\c?-c )=, H =22 3.30
Co 2( 2 1 ) 2( 2 m) 2 [ 2g ( )
Energia specifica potentiala este:
1 1
YPac = th - Yc‘ac = E cZu (21/!2 - c2u )’ Hp = E cZu (2u2 - cZu) (33 1)

Observam ca termenul cinetic se mareste la cresterea unghiului de iesire 3, deci
la accentuarea curbarii spre inainte a palelor, iar termenul static creste odatd cu scaderea
valorii unghiului 3, deci la palele curbate inapoi.

Palele curbate 1napoi lucreaza la un randament mai bun, din cauza formei optime
a canalului dintre pale si din cauza pierderilor mai mici la transformarea in energie de
presiune. Ca destinatie, pompele sunt turbomasini care trebuie sd furnizeze diferente de
presiuni ridicate i nu viteze de circulatie mari, deci la iesirea din rotor energia cinetica
nu trebuie sa fie foarte mare. Din aceastd cauzd majoritatea pompelor centrifuge sunt
realizate cu unghiul 3, < 45°.

Datorita prezentei palelor (in numar finit $i cu o anumitd grosime de care trebuie
sa tinem seama), deci datoritd contractiei sectiunii si a prezentei unor vartejuri relative
in canalele dintre pale care produc modificari ale vitezelor, triunghiul vitezelor se
schimba astfel incat energia specificd Y; in cazul rotorului cu numar finit de pale este
mai micd decét in cazul rotorului ideal: ¥, <Y, .

Aceasta se poate exprima functie de un parametru de corectie care tine seama de
un numar finit de pale, ce se poate determina cu relatia lui Pfleiderer:

2
D= Z[%j (3.32)
zS
in care z este numarul de pale rotorice, y = m(l + %} , unde m = 0,6 pentru pompe cu
stator paletat, m = 0,65 ... 0,85 pentru pompe cu carcasa spirald, m = 1,0 ... 1,2 pentru
e (o)

pompe axiale §i S = I

rdr
D1/2

8
3.9. Curbe caracteristice ale turbopompelor

Pentru a studia comportarea in exploatare a unei turbopompe care lucreaza intr-o
instalatie de pompare, este necesar sa se determine dependenta dintre parametrii
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functionali ai pompei: debitul Q, energia specifica Y sau H, puterea P, turatia n si
randamentul 1. Se obtine o relatie functionala de forma: f(Q,Y,P,nn) = 0.

Reprezentarea graficd a acestei functii, care se numeste caracteristica generala a
turbopompei, se realizeaza intr-un grafic plan in coordonate carteziene. In acest scop se
aleg douad variabile care au cea mai mare importanta in studiul functiondrii, iar celelalte
se considera parametri de lucru. Pentru a face distictia intre diferitele curbe
caracteristice, acestora li se dau nume in functie de marimea aleasa, sau dupa destinatia
acestor curbe.

Diagrama 1n care sunt reprezentate Y(Q) sau P(Q) pentru diferite turatii, prevazute
cu linii de izorandament se numeste caracteristica generala sau universald a
turbopompei, figura 3.11.

Aceastd caracteristici contine toate regimurile la care poate functiona o
turbopompa. Caracteristica este trasatd in marimi relative. Curbele de izorandament sunt
trasate cu linie punct si cele pentru puterea relativa cu linie intrerupta.

Linia care uneste varfurile curbelor de izorandament, reprezinta totalitatea
punctelor de functionare cu randament optim.

\ A&
\ W\ \?
v\ \
02 04 06 08 (0 12 44 6  Qx
fe]

Fig. 3.11. Caracteristica generala a turbopompelor
3.10. Caracteristica H(Q) a unei turbopompe

Utilizarea turbopompelor se face la diverse regimuri de functionare, diferite de
regimul de calcul (regimul pentru care s-a calculat masina). Pentru a se cunoaste
conditiile de functionare ale turbopompelor si pentru a le putea alege astfel incat sa
satisfaca anumite conditii cerute, trebuie sa se cunoascd modul in care variaza sarcina
(sau Tndltimea de pompare) H in functie de debitul Q (caracteristica internd a pompei).
Reprezentarea grafici a relatiei H = H(Q)se numeste curbd caracteristicd.

Se considera relatia (18.37) si se determina puterea unei turbomasini cu rotor
ideal (numar infinit de pale si fluid ideal),

B, =y0H, =M,0= pQ(culooRl —Cunely )a) = pQ(culooul - Cuzoouz) (3.33)
rezultd sarcina teoretica a unui rotor ideal,
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1
Htoo = = E(Culaoul - cuZwuZ) (334)

Relatia (3.34) pastreaza conventia facuta initial asupra semnelor (la turbomasini
de lucru sarcina H,, este negativa, iar la turbomasini de fortd H,, este pozitiva). In

too

cazul unei turbomasini de lucru (o turbopompa) relatia (3.34) devine
1
|Htoo| = g(CMZOOuZ _Culooul) (335)

Din conditia ca H sa fie maxim, rezultd c,,u, =0, sau

too
Cuio =C1oo €08, =0, de unde ¢, =90°, deci pompa are intrarea ortogonald
(unghiul dintre viteza absoluta la intrarea in rotor él si viteza de transport u, este 90°).
Cu aceasta relatia (3.35) se scrie

\H,,|= éc i, (3.36)

Proiectand relatia (18.9) pe directia vitezei de transport # in cazul rotorului
ideal se obtine pentru iesirea din rotor c,,, =u, —W,,,, din triunghiul vitezelor (v.fig.

c

18.3), pentru iesirea din rotor, w,,, =w,,..ctgf,, = Cnden si deci c,,,, =u, ——222;
gﬁZoo tgﬂZoo
relatia (3.35) devine
2
|H,, | =22 - S22 (3.37)
g g1&hu

Se scrie debitul la iesirea din rotor, notdnd cu R,raza rotorului la iesire §i cu
b, latimea rotorului la iesire si rezulta:
0 =2mR,b,c,,, (3.38)
Se inlocuieste componenta meridiand a vitezei la iesirea din rotor din relatia
(3.38)
0

o= 7Ry
"2 27R,b,

rezulta

in relatia (18.44) si stiind cd u, = 2

|H |_72'2R22n2_ n‘Q
"1 900g  60-b,-tgf,,

in care 4 §i B sunt constante pentru o turbopompa data.

Pentru o turatie constantd (n = const.) sarcina teoretica /,, variazad liniar cu
debitul Q (fig. 3.12).

In cazul rotorului real numarul palelor este finit si sarcina rotorului real pentru un
fluid ideal se scrie cu ajutorul randamentului indus #; astfel

H = an too

Relatia (3.39) reprezinta de asemenea o dependentd liniard intre sarcind si debit,
dreapta fiind mai aproape de orizontala decat in cazul rotorului ideal (fig. 3.12).
In cazul rotorului real si fluidului real curgerea fluidului prin turbopompa se face cu
pierderi de sarcina. Daca turbopompa functioneaza la alte debite O decat cel de calcul

= An* + BnQ (3.39)
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g

Fig. 3.12. Caracteristica H(Q) a unei turbopompe
O, (pentru care intrarea fluidului in rotor este ortogonald) apar pierderi de sarcina prin
soc (deviatie brusca sau variatie brusca a directiei vectorului vitezd) de forma

2
hrs = KI(Q - Qc)
Celelalte pierderi de sarcind liniare si locale se pot scrie sub forma #,, = K,Q*

Separarea conventionald a pierderilor de sarcind prin soc de celelalte pierderi de sarcina
se face pentru determinarea caracteristicii H(Q) a turbopompei.

Intr-un mod exact este imposibil de a se diferentia cele doud categorii de pierderi
de sarcina.

Prin insemnarea celor doua categorii de pierderi de sarcina si scaderea lor din H,
rezulta sarcina unei turbopompe cu rotor real prin care curge un fluid real

|H| = |H |~ (b + k)= C + C,0 +C,0° (3.40)
Caracteristica H(Q) data de relatia 3.40. are o alurd parabolica si este prezentata, in

figura 3.12.
Randamentul hidraulic 7, al pompei este raportul ordonatelor celor doua curbe

H si H,. Acest randament este maxim la punctul de contact al curbei H(Q) cu tangenta
dusa din punctul in care dreapta H, intersecteaza axa debitelor.

In general punctul de randament maxim corespunde teoretic unui debit diferit de
cel de calcul Q,, fiind dificil de separat de cele doud puncte.

Functionarea turbopompelor constd in debitarea unui lichid intr-o instalatie
alcatuitd dintr-o retea de conducte. Pentru determinarea modului de functionare a
turbopompei trebuie sd se cunoasca si caracteristica retelei de conducte H.(Q), precum
si punctul de functionare.

In figura 3.13 este reprezentatd o instalatie de pompare. Sarcina pompei trebuie
sd acopere indltimea geodezicd dintre rezervorul de refulare si cel de aspiratie
H,=H +H,, precum si pierderile de sarcina de pe conductele de aspiratie si refulare

ale instalatiei.
Sarcina retelei de conducte este

H,=H,+ h;=H,+CQ’ (3.41)
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Fig. 3.13. Instalatie de pompare
in care Zhri reprezinta suma pierderilor de sarcind, liniare si locale, pe conductele

instalatiei, proportionald cu patratul debitului.
HA

Fig. 3.14. Caracteristica H (Q) a pompei si
caracteristica H, (Q) a retelei de conducte

Punctul de functionare F se afla la intersectia curbelor date de relatiile (3.40) si
(3.41) . In acest punct, caruia 1i corespunde debitul de functionare QF, sarcina pompei

H=H_=Hg|, figura 3.14.

|H | este egald cu sarcina retelei de conducte H .,

3.11. Cavitatia turbomasinilor si determinarea inaltimii de aspiratie

Pentru turbomasinile care functioneazd cu lichide (turbopompe si turbine
hidraulice cu reactiune) este importantd studierea aparitiei fenomenului de cavitatie,
fenomen care produce o functionare necorespunzatoare a acestor masini.

Acest fenomen apare cand in rotorul turbomasinii presiunea minima egaleaza sau
scade sub valoarea presiunii de vaporizare a lichidului respectiv, iar aceasta presiune
minima este influentatd de pozitia rotorului fatd de nivelul suprafetei libere din bieful
inferior, numita iniltime de aspiratie (H,). Iniltimea de aspiratie este consideratd

pozitivd (Hy>0) cand rotorul turbomasinii se gaseste deasupra suprafetei libere din
bieful inferior si negativa (H,<0) cand rotorul se gaseste sub nivelul suprafetei libere
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din bieful inferior. Alegerea unei inéltimi de aspiratie mari duce la scaderea presiunii in
turbomasina si la aparitia fenomenului de cavitatie.

Fenomenul de cavitatie la o turbomasind este caracterizat de coeficientul de
cavitatie g introdus de D. Thoma 1n 1924,

o :& — Pst — Per (342)
H H

in care p, si p,, sunt presiunile dinamica respectiv staticd, iar p,, - presiunea minima,

la care apare fenomenul de cavitatie si H — caderea turbinei sau Inédltimea geometrica de
pompare in cazul pompelor.

Pentru stabilirea conditiei de aparitie a cavitatiei in rotorul unei turbomasini se
considera rotorul unei turbine (de exemplu elice — fig.3.15) la care, in afard de punctele
0, 1, 2 5i 3 ale caror semnificatie a fost aratatd anterior, s-a notat cu 4 un punct de pe
suprafata liberd din bieful superior, cu 4 un punct de pe suprafata libera din bieful
inferior si cu M punctul din rotor 1n care presiunea este minima.

iv 1 A
1
‘_ ¢

A
I M, M h2 »
!
Hs
i b
a ~j-Mivel aval &y

Fig. 3.15. Cavitatia 1n rotorul unei turbine elice :
a) variatia presiunii pe o pala rotorica; b) indltimi si puncte caracteristice pentru rotor.
Cotele au semnificatia din figurd, H; fiind 1néltimea de aspiratie a turbinei.
Pentru determinarea coeficientului de cavitatie se scrie relatia lui Bernoulli in miscare
absolutd intre punctele din organele fixe sau in miscarea relativd din rotor intre
perechile de puncte A - 0; [ - M ; 1 — 2 s5i 3 - 4 considerand planul de referinta pe
suprafata liberd din bieful inferior,

2 2
&+&+H=&+&+Hs+hl+hﬁlo (3.43)
y 28 y 28
p W2 —u? p Wi —u?
AL Ll ="M M Mg —h,+h, =
Y 2g Y 2g
2

Py Mty —hy+h,,

Y 2g
P G ps, Ci
B+ 3 +H —hy="*+"%+h,, (3.44)
y 28 y 2g

Punctele 0 si I respectiv 2 si 3 sunt foarte apropiate si toate marimile cu aceleasi
valori in 0 ca si 2, respectiv 1n 3 ca si in 2. La suprafata libera, atat in bieful amonte, cat

si in bieful aval, presiunea este cea atmosferica (&=&=Hb = Indltime
y.ov
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barometricd). Viteza la suprafata liberda din amonte este foarte mica, astfel incat

2

... C . .
termenul cinetic 2—A se poate neglija. Deoarece punctul M a fost ales ca punctul din
g

rotor 1n care presiunea este minima, se noteaza Py _ Pmin pip grupul de relatii (3.44)
4

se exprima presiunea minima din rotor,
22 22 2 2
Pmin — Pat -H - (WM _MM)_(W4 _u2)+ C4 _C2

S

4 /4 2g 2g

+Hy +h+hy, (3.45)

Notand 2> = ,» p, fiind presiunea de vaporizare, scazand acest termen din

ambii membri ai retelei (3.45) si impartind cu H, rezulta:
2 2 ) ( 2 2) C2-C® h &
pmin_pv:Hb_Hv_Hs_|:m_uM Wi —uy) Ci-Cy hy rM4:| (3.46)

Vel H 2gH 200 H H

. h . «
Se poate neglija termenul FM deoarece are o valoare foarte mica, astfel ca

relatia devine:

pmin_pv:Hb_Hv_Hs_ %_u]%l)_(Wf_ug)_CZ_CZz_hrM4 (347)
yH H 2gH 2gH H
Primul termen din membrul al doilea al egalitatii reprezinta coeficientul de

cavitatie al instalatiei sau coeficientul de cavitatie exterior, o, :
o, =M, —H, (3.48)
H
Acest termen caracterizeaza rezerva de energie a curentului, la iesirea din rotorul
turbinei (intrarea in rotorul pompei), raportata la sarcina totala si depinde de elemente
exterioare turbomasinii. Al doilea termen este coeficientul de cavitatie al turbomasinii

sau coeficientul interior de cavitatie, o :

(WA24 _”/%4)_ (W42 _“22)_ Cj _C22 _ s
2gH 2gH H
La turbomasinile de lucru, in aceastd relatie trebuie schimbata denumirea
punctelor, conform conventiei, precum si semnul pierderii de sarcindh,,,, fluidul

oy = (3.49)

curgand 1n sens invers. Tinand seama de aceste notatii, relatia (18.53) se poate scrie

Prin — P
stV —g5 —0o 3.50
}/]‘[ e T ( )

Cavitatia in rotorul turbomasinii apare cand p, ;. = p,, asadar cand cei doi
coeficienti de cavitatie cu aceeasi valoare, care se noteazd,o, deci o, =0,=0}.
Pentru evitarea cavitatiei se admite o valoare a coeficientului de cavitatie exterior (o)
mare decat valoarea critica,

o, =Ko, K=105+11
si rezultd Indltimea de aspiratie pentru o functionare fara cavitatie:
H ,.,=H,-H,-0,H (3.51)
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Pentru coeficientul de cavitatie, critic sau admisibil, in literaturd sunt date
formule, teoretice sau statistice, care au fost apoi verificate experimental.

3.12. Determinarea iniltimii de aspiratie a unei pompe centrifuge

Pentru evitarea fenomenului de cavitatie intr-o instalatie de pompare se

-----

conditii normale. Conditia de evitare a cavitatiei este ca presiunea la intrarea in pompa
sd nu scada sub o valoare p, data.

Se considerd o pompa centrifugd (fig. 3.16), care aspird dintr-un rezervor cu
suprafata liberd. Se scrie relatia lui Bernoulli Intre un punct de pe suprafata rezervorului

de aspiratie 1 si uin punct 2 de pe conducta de aspiratie, imediat in amonte de pompa:
2

2
&_{_%_}_21 :&_{_%4_22 +hr12
y 28 y 22
Ce . oclVl2 . . N .
Se considera Eya 0 si se noteaza H =z, -z, indltimea geodezica de
g
aspiratie si ¥, =V . Relatia lui Bernoulli devine:
M—Hsz(a+ﬂ+§g+§cj-£ (3.52)
Y d = 2g

Valoarea vitezei In conducta este functie de tipul pompei si de natura si
temperatura lichidului.

b

7
é
A
%
%
%4

Fig. 3.16. Inaltimea de aspiratie ,a unei pompe centrifuge

Cunoscand debitul nominal al pompei, se calculeaza diametrul D al conductei si
se alege traseul, astfel incat lungimea | sa fie minima, iar armaturile sa se reduca la cele
strict necesare. in exemplul considerat, {, si £, reprezintd coeficientii rezistentelor

locale la sorb si la cot. Marimea

H, = Par — Py (3.53)
4
se numeste indltime vacuummetricd la aspiratie.
De obicei pentru lichide reci, nevolatile, la majoritatea pompelor se admite H,, 4
< 4...6,5 mH,0. In cazul pomparii lichidelor calde sau volatile H,, . scade. Limitarea
depresiunii la intrarea In pompa se realizeaza prin fixarea inaltimii de aspiratie la
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Hsad :Hvad_(a—i—il_*—é/s_*—é/cjll
’ ’ d 2g

3.13. Similitudinea turbopompelor

Datorita dificultatilor matematice, integrarea ecuatiilor de miscare a fluidului in
turbopompa nu este posibila, deci calculul acestora si proiectarea elementelor unei
turbopompe nu se poate efectua strict teoretic. Cu ajutorul unor ipoteze simplificatoare,
putem stabili intr-o primd aproximatie forma si dimensiunile turbopompelor. Ulterior
prin cercetari experimentale se pot aduce corectiile necesare pentru un randament cat
mai mare si pierderi de sarcina cat mai mici. Cercetarile experimentale se desfasoara pe
un model, geometric asemenea, construit la scard, modelarea hidraulicd permitand
alegerea unor solutii optime.

La modelarea masinilor hidraulice nu se utilizeaza direct criteriile de similitudine
Reynolds, Froude, Euler, Strouhal, ci combinatii ale acestora, cum sunt:

- debitul unitar Oy, = Ct,

- turatia unitard n;; = Ct,

- puterea unitard P = Ct,

- rapiditatea cinematica n, = Ct. si

- rapiditatea dinamica n, = Ct.

Pentru determinarea expresiei debitului unitar, se considera numarul Euler, in care
utilizam viteza absoluta, v = c:

S S e
p-c c Eu

Fie D un diametru caracteristic al rotorului. Din ecuatia continuititii pentru o
sectiune de arie A, rezulta:

O=dc=a] XA 1 poyy (3.54)

Eu - F +vEu

Pentru un model geometric asemenea, debitul este determinat analog:

A 1 2
g el = (DY
¢ ‘ (D’)2 VEu' ( )

Din raportul Qg si tindnd seama de similitudinea geometrica si de egalitatea

i

criteriilor de similitudine Euler (Eu =Eu’), obtinem:

g’:ﬂﬁ
o D vy

. 0 _ (o
sau: DT (D’)Z\/F
Expresia: Q,, :DZ—Q\/? (3.55)

se numeste debit unitar si reprezintd debitul unui model similar cu prototipul avand D’
=lmsiY' =1m?s
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Pentru obtinerea expresiei turatiei unitare, se scrie numarul Strouhal sub forma

C . .
Sh = o unde n este turatia turbopompei.
n

Rezulta:

=S _ 1 ﬂ
DSh  Sh+/Eu D
iar pentru modelul geometric asemenea:

;1 &Y
Sh' VEu' D'
Raportand cele doua turatii si considerand satisfacute criteriile Eu si Sh (Eu = Eu’
si Sh=Sh'), se obtine:

(3.56)

n

n' D Y
n D'\Y
sau: nD _ ﬂ
Yoy
Expresia: n, = nD (3.57)

Jr
se numeste turatie unitara si reprezinta turatia unui model similar cu prototipul si avand
D'=1msiY'= 1m¥s’
Pentru determinarea puterii unitare, se inlocuieste in expresia puterii P = p-Q-Y
debitul dat de relatia 89:

A4 1 2
P=p—; \/RD YVY (3.58)
Pentru un model asemenea geometric, obtinem:
Pl = pl L;(Dl)zylﬁ
(0] VEu'
Raportand cele doud puteri si considerand similitudinea geometricd aldturi de
similitudinea Euler (Eu = Eu'), obtinem:

P! pl D! 2 Yz\/?

P p D Y \y
P P!

pDzY\/? - pl(Dl)zY’\/F
P

pDZY\/?

se numeste putere unitara si reprezinta puterea unui model similar cu prototipul, la care

D' =1msiY' =1 m?%s? fluidul de lucru avand densitatea de 1 Kg/m3.

Acest criteriu prezintd importantd pentru pompele care functioneazia cu alte
lichide fatd de cele pentru care a fost proiectatd. Din criteriile debit unitar, turatie
unitard §i putere unitard se pot deduce coeficientii de scard ai tuturor marimilor ce
intervin in calculul turbomasinilor.

sau:

Expresia: B, = (3.59)
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Considerand doud pompe similare la care sunt indeplinite cele trei criterii de
similitudine, putem scrie:

Qo  aD n'D" P P

0__ nD _ _
DY (DY Y YT v Y (o fr Y

D'
Eliminand raportul — 1intre primele doua relatii, obtinem:

B lE
Notim: 7, \/_\/7 ”Q2 (3.60)

care se numeste rapiditate cmematlcé sau turatie specificd in functie de debit, iar
similitudinea celor doud pompe este datd de n, = nf] .

Dl
Eliminand raportul — intre ultimele doua relatii, obtinem:

i

P _n P2
Notdm: n, = —= — (3.61)
VY | pVY EYZ

care se numeste rapiditate dinamica sau turatie specifica in functie de putere; in acest
caz similitudinea celor doud pompe devine n, =n'.

Marimile nyy, Qi1, pi1, nq §1 ng sunt adimensionale, adica sunt invariante fata de
sistemul de unitdti de masura utilizat. Intre aceste marimi exista relatiile:

nqzn”\/Q_”; nszn”ﬁ; nqz\/;-ns (3.62)

Se pot utiliza si marimile analoage:

o - nD P
! 2J_ 1\/_ T DHNH

(3.63)
"= rr f

care nu mai sunt adimensionale si se folosesc in sisteme de masura mai vechi.

Se poate demonstra ca rapiditatea cinematicd si rapiditatea dinamica depind de
elementele constructive de baza ale rotorului, in special de raportul diametrelor. Exista
deci posibilitatea clasificarii rotoarelor in functie de rapiditatea lor. Pe méasura ce creste




Masini hidraulice 43

rapiditatea, raportul —% scade, deci pentru obtinerea aceleasi energii specifice,
1

rotoarele cu rapoarte —= mici au nevoie de turatii mai mari.

1
3.14. Reglarea turbopompelor

In general turbopompele se construiesc in serie si in scopul reducerii costurilor se
restrang tipurile de pompe fabricate, care trebuie sd corespunda unor regimuri variate de
functionare.

Pentru adaptarea tipului de pompa normalizat cel mai apropiat, parametrii pompei
trebuie modificati in conformitate cu parametrii functionali ai instalatiei, avind in acest
caz o reglare permanentd, iar uneori este necesar ca pompa sa lucreze un timp scurt la
alti parametri decat valorile pentru care a fost proiectatd, necesitdnd o reglare trecétoare.

De obicei consumatorii necesitd debite ce variazd mult in timp, iar pompele
trebuie sa se adapteze la aceste variatii prin sisteme de reglare.

Reglarea se poate face prin modificarea caracteristicilor exterioare pompei sau
prin modificarea caracteristicilor interioare acesteia. Din prima categorie fac parte
urmatoarele metode de reglare:

a) reglarea prin vand, este un procedeu simplu de reglare a debitului prin
obturarea partiala printr-o vand montata pe conducta de refulare in apropierea sectiunii
de racordare a pompei. Prin aceasta se creeaza o rezistentd suplimentara in conducta de
refulare, astfel incat o parte din energia cedata de pompa se disipeaza in vana. Aceasta
reglare nu este economica, deoarece produce o disipare de energie, deci un randament
mic. Metoda se aplica la pompele centrifuge, dar nu este admisa la pompele diagonale
sau axiale, deoarece puterea absorbitd de acestea, la sarcini partiale, este mai mare decat
cea la sarcina nominala.

b) reglarea prin conducta de intoarcere, care consta din montarea pe conducta de
refulare a unei conducte de intoarcere (by-pass), care conduce apa inapoi in bazinul de
aspiratie si poate prelua surplusul de debit creat de pompa, fatd de cel necesar in
instalatie. In acest caz, pornirea se face numai cu vana conductei de intoarcere deschisa.

Reglarea prin modificarea caracteristicilor pompei se poate face prin urmatoarele
metode:

a) reglarea prin variatia turatiei, care este posibild dacd motorul sau transmisia
permit aceastd variatie. Se obtine pentru fiecare turatie un regim de functionare in zona
randamentelor bune. Din punct de vedere economic, acest procedeu este cel mai
avantajos, deoarece randamentul rdmane practic constant, la schimbari mici ale turatiei.

b) reglarea prin modificarea pozitiilor palelor rotorice, la pompele la care
pozitionarea palelor se poate realiza In timpul functionérii. Metoda se poate aplica la
pompele axiale si la unele pompe diagonale, care au pale rotorice reglabile.

Modificarea pozitiilor palelor rotorice, duce la modificarea triunghiurilor vitezelor
si deci la modificarea curbei caracteristice a pompei. Reglarea nu se poate realiza pe o
plaja mare de variatie a debitului, deoarece in pompa se pot forma curenti paraziti.

¢) reglarea prin modificarea definitiva a rotorului, care consta In micgorarea prin
strunjire a diametrului exterior al rotorului, in special la pompele centrifuge. Se
modifica rapiditatea n, si se reduc parametrii Y si Q prin operatii de similitudine.

Este o metoda de reglare permanenta, prin care se mareste campul de utilizare al
unui anumit tip de pompa.
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d) reglarea prin obturarea totald sau partiald a unor canale rotorice, este o
metoda mai economica decat reglarea prin vana de aspiratie si este o metoda de reglare
permanenta.

Capitolul 4. Ventilatoare
4.1. Clasificarea ventilatoarelor

Ventilatoarele sunt masini de lucru care functioneaza cu gaze. Ele transforma
energia mecanica primitd de la motorul de antrenare in energie pneumatica. Deoarece
ventilatoarele lucreaza cu diferente de presiune de pana la 1500 mm H,O (0,15 bar), in
studiul lor nu putem neglija variatia densitatii fluidului, astfel incat relatiile stabilite
pentru pompe sunt valabile.

Clasificam ventilatoarele dupa aceleasi criterii ca si pentru celelalte turbomasini,
deoarece si aici transformarea energie are loc in rotor. Cel mai important criteriu de
clasificare este dupa directia curentului de fluid in rotor.

Se deosebesc ventilatoare centrifuge sau radiale, figura 4.1.a, ventilatoare axiale,
figura 4.1.b, si ventilatoare transversale, figura 4.1.c.

Fig. 127 Tipuri de ventilatoare
a. radiale; b. axiale; c. transversale

Dupa presiunea pe care o dezvoltd, se deosebesc ventilatoare de joasa presiune, la
care se realizeaza o presiune pand la 160 mm H,O, ventilatoare de presiune medie (pana
la 400 mm H,O) si ventilatoare de inalta presiune (peste 400 mm H,0).

Un alt criteriu de clasificare este numarul rotoarelor sau etajelor de amplificare.
Se deosebesc ventilatoare monoetajate si ventilatoare multietajate.

4.2. Ecuatia energiei aplicata ventilatoarelor

In cazul unui fluid compresibil, energia specifica cedatd fluidului de o masina
hidro-pneumatica este:

2 2
Cc, —C;

dp .
y=[ =£ —z )4 e S 4.1
f » +glz.—z)+ > (4.1)

Deoarece la ventilatoare fluidul de lucru este un gaz, energia potentiala de pozitie
g(z. - z) este neglijabild in raport cu ceilalti termeni, iar deoarece densitatea este
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aproximativ constantd, datoritd variatiei restrinse a presiunii, putem considera

d - D, . .
I QP _ P Pi Regulta ci energia specifica este de forma:
ep P
2 2
y=L P 55 (4.2)
Yo 2

Ecuatia fundamentald a turbomasinilor nu depinde de natura fluidului de lucru,

deci este valabila si pentru ventilatoare:
Y, =cyuy —cpu (4.3)
In cazul ventilatoarelor este util a se introduce notiunea de "presiune totald"

Ap, = pY, ,adica:
Ap, = p(czuuz _cluul) (4.4)
Aceastd mdrime tine seama de natura gazului de lucru, in timp ce energia
specifica Y, depinde numai de marimi cinematice.

Presiunea totala se mai poate exprima si sub forma:

dp, =2l )+ (e =)= (03— 7 )] (45)
In cazul ventilatoarelor axiale u; = u, = u, deci relatiile (4.4) si (4.5) devin:
Ap, = pule,, —c,) (4.6)
respectiv: Ap, = g[(cz2 —c! )— (wz2 —w )] 4.7)

Se observa ca la ventilatoarele axiale, sarcina se micsoreaza fata de ventilatoarele
centrifuge care au aceeasi turatie.

Relatiile (14.41) si (14.42) exprima presiunea totala pentru un rotor ideal si pentru
un fluid ideal. In cazul real, aceastd valoare trebuie corectatd ca si in cazul pompelor,
functie de numarul de pale si de viscozitatea fluidului.

4.3. Ventilatoare centrifuge

Ventilatoarele centrifuge sunt asemanatoare din punct de vedere constructiv cu
pompele centrifuge, dar sunt mai simple, deoarece nu au elemente de etansare, iar
carcasa spirald are sectiunea dreptunghiulara. Ventilatoarele centrifuge asigura presiuni
maxime de 1500 mm H,O si debite intre 1500 si 200 000 m’/h.

In functie de inclinarea palelor rotorice, la ventilatoarele centrifuge se deosebesc
urmatoarele tipuri:

a) rotor cu pale curbate inapoi, B;, B2 < 90°, figura 128 a, care are avantajul ca in
canalele rotorice gazul nu prezintd vartejuri sau desprinderi, deci functioneaza cu
randamente bune. La acest tip de rotor, debitul este limitat, ceea ce restrange si
domeniul sau de utilizare.

b) rotor cu pale radiale B; = 3, = 90°, care se utilizeaza pentru presiuni scazute; ele
pot functiona in ambele sensuri, figura 128 b.

¢) rotor cu pale curbate inainte, B; < 90° , B, > 90° figura 128 c, care asigurda
presiuni totale mai mari, deoarece cy, > u,. Aceste tipuri de ventilatoare au un numar
mare de pale, latime mare si extindere radiald mica.

Rotoarele ventilatoarelor sunt alcétuite din una sau doua coroane circulare pe care
sunt fixate palele rotorice.
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Fig. 128 Ventilatoare centrifuge
a. pale curbate Tnapoi; b. pale radiale; c. pale curbate Tnainte

Spre deosebire de ventilatoarele centrifuge, cele axiale lucreaza la presiuni mult
mai mici. Rotorul la aceste ventilatoare este format dintr-un butuc pe care se fixeaza
palele profilate. Uneori inaintea rotorului sau dupa acesta, iar in unele cazuri inainte $i
dupa, se prevede un aparat director, care are rolul de a dirija curentul de fluid si de a
atenua rotatia curentului.

Curbele caracteristice ale ventilatoarelor, depind de tipul ventilatorului, iar pentru
ventilatoarele centrifuge, de modul in care sunt curbate palele.

Modul de reglare a ventilatoarelor este analog celui de la pompe. Ca principale
procedee amintim: modificarea rezistentei hidraulice a canalelor de pe refularea sau
aspiratia ventilatorului, antrenarea rotorului la diferite turatii, modificarea unghiului de
asezare al palelor etc.

Capitolul 5. Masini volumice
5.1. Generalitati

La masinile volumice, transformarea energiei hidraulice in energie mecanica sau
invers, se realizeaza astfel incat energia cinetica a lichidului rdmane practic constanta.
Din aceastd cauzd, aceste magini se mai numesc si magini hidrostatice. La aceste tipuri
de masini, transportarea lichidului dintr-o cavitate in alta se realizeaza prin echivalarea
volumelor, fiind caracteristicA prezenta unor diverse organe de inchidere, precum
supape, clapete si altele.

Aceste agregate se folosesc atunci cand sunt necesare debite mici si presiuni de
lucru mari; ele sunt utilizate in special in actionari hidrostatice, in sisteme de lubrificatie
sau in automatizare.

Masinile volumice se clasifica in felul urmator:

1) dupa sensul de transformare a energiei:

- generatoare (pompe)
- motoare
- transformatoare
2) dupa directia de deplasare a volumelor determinate de organele de inchidere:
- magini alternative (pompe cu piston si cilindri de forta)
- masini rotative (pompe sau motoare cu pistonase axiale sau radiale)

Principiul de functionare a masinilor volumice, permite scrierea expresiei
debitului mediu ideal:

O =V-zn (5.1)
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unde V; este volumul unei incaperi a agregatului, z este numarul incaperilor umplute si
golite la o rotatie a arborelui si n este turatia arborelui.

Debitul real difera de cel ideal, datorita pierderilor prin neetanseitati.

Fata de turbopompe, pompele cu piston prezintd o serie de avantaje, dintre care
amintim:

- pot asigura teoretic o presiune de refulare oricat de mare;

- presiunea de refulare nu depinde de viteza pistonului;

- au un randament hidraulic ridicat, datorita disipatiilor hidraulice mici.

Dezavantajele acestor pompe constau in:

- au debit limitat datoritd modului de miscare a pistonului, care nu permite
realizarea unor viteze mari;

- sunt mai complicate din punct de vedere constructiv;

- debitul lor este pulsatoriu.

5.2. Pompe cu piston
Aceste tipuri de pompe se pot clasifica astfel:

1) dupa numarul de curse active la o cursa dubla a pistonului:
- pompe cu simplu efect (cu o singura fata activa a pistonului), figura 5.1;

admisie | refulare

Q max

Qm"'_"“‘"‘___

Fig. 5.1. Pompa cu simplu efect

- pompe cu dublu efect (cu ambele fete ale pistonului active), figura 5.2;

Fig. 5.2. Pompa cu dublu efect

2) dupa tipul constructiv:
- pompe cu un singur cilindru (simplex)
- pompe cu doi cilindri in paralel (duplex)
- pompe cu trei cilindri 1n paralel (triplex)
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Pompele simplex si duplex pot fi cu simplu efect sau cu dublu efect, iar pompele
triplex sunt intotdeauna cu simplu efect;

3) dupa pozitia cilindrilor:

- pompe orizontale;
- pompe verticale.
4) dupa modul de actionare:
- pompe cu actionare direct;
- pompe actionate de motoare rotative prin diferite mecanisme (bield-manivela,
excentric).

Pentru uniformizarea debitului si pentru a prelua inertia coloanei de lichid de pe
conductele de aspiratie si refulare, pompele cu piston se prevad cu hidrofoare. La
inceputul aspiratiei, pompa aspird din hidrofor, care pune in miscare lichidul din
conducta de aspiratie, iar in mod analog, refuleaza intai in hidrofor si apoi in conducta
de refulare.

5.3. Masini cu pistonase axiale

Aceste tipuri de masini sunt reprezentate schematic in figura 5.3.
2 1 3 %%
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Fig. 5.3. Pompa cu pistonase axiale
1. blocul cilindrilor; 2. pistonage axiale; 3. biele; 4. disc; 5. arbore;
6. orificii de refulare; 7. orificii de aspiratie.

Masinile cu pistonase axiale se compun din: blocul cilindrilor 1, in care se
deplaseaza pistonasele axiale 2, care au biele ca sunt fixate prin articulatii sferice cu
discul 4, disc ce poate fi inclinat cu diferite unghiuri fata de axa cilindrului o.

Cand ansamblul bloc-pistoage-disc este antrenat in miscare de rotatie, 1n cilindri
de lucru se produc variatii de volum, care determind functionarea masinii ca pompa,
orificiul 6 fiind de refulare, iar 7 de aspiratie.

Daci in loc de energie mecanica masina primeste agentul de lucru (lichidul) la
presiunea corespunzatoare sarcinii, ea functioneaza ca motor, avand la arborele 5,
energie mecanica.

Alimentarea cu lichid a unuia dintre cele doud racorduri se face in functie de
sensul de rotatie dorit. Debitul sau turatia masinii, se regleaza prin variatia unghiului o.

Pentru a calcula debitul masinii cu z pistonase, se observa ca la rotirea blocului 1
si a discului 4 cu unghiul o, pistonasul 2 are o deplasare axiala

x=(R-Rcoso)sina
iar pentru o ratatie de 180°, pistonagul are cursa completd # =2Rsin« .
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. . . : 3 D’ .
Pentru un pistonag de diametru D s§i sectiune transversala s =T, variatia

elementara de volum este:
dV,=sdx= sd[(R - Rcos ¢)sin ¢]= sRsin arsin o d ¢

iar debitul total, pentru o turatie n (rot/s), este:

. (I 1 .
O=V,z-n= sRsma-z-nJ.sm(pd(p = EﬂDzR -z-nsina (5.2)
0
Analizand cele doud relatii, constatim ca pentru o anumitd masind la care
cunoastem D, R, z, n = Ct, debitul realizat de un piston variaza sinusoidal cu unghiul o,
figura 5.4, intre doud limite Qmin $1 Qmax -

QA
Qmax

Qmin

Qmed

=t

Fig. 5.4. Debitul unei pompe cu pistonase axiale

Pentru a aprecia uniformitatea debitului pompei, se calculeaza coeficientul de
pulsatie:

Oinax ~ O
S = Zmax min 53
0 (5.3)

unde Q reprezinta debitul mediu.

5.4. Masini cu pistonase radiale

Aceste tipuri de magini folosesc mai multe pistonase radiale 2, montate intr-un
rotor comun 1, figura 5.5.

ASSSS#N/,
2
N
I’ /A 3
< 3 <
4

Fig. 5.5. Pompa cu pistonage radiale
1. rotor; 2. pistonase; 3. stator; 4. diafragma.
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Deplasarea radiald a pistonaselor este limitatd de un stator 3, a carui axa
geometricd poate fi deplasatd in raport cu axa rotorului, realizandu-se excentricitatea
intr-o anumita limita.

Spatiul din stanga cu volume crescatoare, este despartit de cel cu volume
descrescatoare prin diafragma 4 a axului central, in acest mod fiind create conditiile
pentru aspiratie si refulare.

Daca se alimenteaza cu agent de lucru unul din racorduri, al doilea devenind de
evacuare, masina cu pistonase radiale functioneaza ca motor.

La o rotatie, variatia de volum util provocata de un piston de diametru D este:

7D*
V,= 2e 5.4)
Pentru masina cu z pistonase si turatie n (rot/s), debitul mediu este:
2
Q:sz.nzw (5.5)

Calculul coeficientului de pulsatie pentru acest tip de masind, ne aratd ca acesta
scade vizibil pentru un numar crescut de pistonase, mai ales pana la z =9, iar pentru un
numdr impar de pistonase, coeficientul de pulsatie este mult mai redus, in comparatie cu
maginile cu numar par de pistonase.

5.5. Masini cu palete culisante

Aceste masini se pot construi In doud variante: cu circulatie interioard sau cu
circulatie exterioara, figura 5.6, b respectiv a.

Magsinile cu palete culisante sunt formate din statorul 1, palele culisante 2 si
rotorul 3. La pompele cu circulatie interioard, existd si diafragma fixd 4 in axul
rotorului.

Datoritd excentricitatii statorului fatd de rotor, cavitatile de lucru dintre palete au
volume crescatoare la unghiuri de rotatie cuprinse intre 0 si m $i volume descrescatoare
in spatiu unghiular & si 27, in sensul de rotatie.

1
3
c c
_ / A1
< t g
N

AN

! Y A

a. b.

Fig. 5.6. Pompa cu palete culisante
a. cu circulatie exterioard; b. cu circulatie interioara
1. stator; 2. palete culisante; 3. rotor; 4. diafragma.
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In prima zona se realizeazi depresiuni, aceastd zona fiind racordati la aspiratie,
iar zona cu volume descrescatoare realizeaza suprapresiuni si este racordata la refulare.

La motorul hidrostatic cu palete culisante, introducerea si evacuarea lichidului se
poate realiza prin oricare dintre racorduri, functie de sensul de rotatie dorit.

Considerand p pozitia pistonagului la un moment dat (p ia valori intre R-e si R+e,
unde R este raza statorului §i e excentricitatea), turatia n (rot/min) si B latimea palelor,
debitul elementar se poate scrie:

dO=w-p-Bdp=27-n-B-pdp (5.6)
iar debitul pompei este:

R+te
0= jz;z-n.B-pdp=47z-B-R-e~n (5.7)

R—e
5.6. Masini cu roti dintate

Aceste tipuri de masini au ca elemente active doud sau mai multe roti dintate, la
care golurile dintre dinti, constituie cavitati de lucru. Cele mai utilizate sunt pompele cu
doua roti dintate, cu angrenare exterioara si dantura evolventicd dreapta si sunt alcatuite
din carcasa 1, capacele laterale si rotile dintate 2, figura 5.7.
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Fig. 5.7. Pompa cu roti dintate
1. roatd dintatd; 2. carcasa

Pentru acest tip de pompa, calculul debitului si coeficientii de pulsatie sunt
calculati cu relatiile:
2.2 2
O=27-mb-z-n 5:% (5.8)
unde am notat: m- modulul danturii, b - latimea dintilor, z - numarul dintilor, n - turatia
pompei, a - unghiul de angrenare, d. - diametrul exterior al danturii, A - distanta dintre
axele rotilor.

Prima relatie arata ca debitul pompei variazd cu patratul modulului, motiv pentru
care pompele cu roti dintate se executd cu modul mult mai mare decat pentru
angrenajele obisnuite.

A doua relatie ne aratd ca pentru obtinerea unor coeficienti de pulsatie cat mai
mici, trebuie marit unghiul de angrenare al danturii o, prin corijarea acesteia.

In cazul utilizarii ca motor a masinii cu roti dintate, turatia acesteia se poate
determina cu relatia:
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_ Y
" ﬂ-bdZ—Az_ﬂ'ZWZzCOSZ(Z
2 ¢ 3

n

(5.9)

5.7. Masini hidrostatice liniare

Aceste tipuri de magini au ca elemente active unul sau mai multe pistoane, care se
deplaseazi in interiorul cilindrilor de lucru. in cazul pompelor cu piston, actionarea se
realizeaza cu ajutorul motoarelor electrice, care antreneaza diferite mecanisme, cum ar
fi mecanismul bield -manivela sau cele cu excentric.

Motoarele hidrostatice liniare sunt formate din unul sau mai multe ansambluri
cilindru - piston, cu simplu efect sau cu dublu efect. Ele transforma energia hidrostatica
a agentului de lucru in energie mecanica, transmisa la tija pistonului, figura 5.8.

D _d £y

A o

Fig. 5.8. Pompa cu piston

Pentru a determina forta utild necesard F, a pistonului, se exprima ecuatia de
echilibru dinamic:

—pz—(Dz—dz)—ZR,- (5.10)

7D? Vid 3
F =
u pl 4 4 —~

1

3
unde: ZRI. este suma fortelor rezistente si cuprinde forta de frecare dintre piston si
i=1
cilindru, fortele de frecare dintre elementele de etansare dinamica si rezultanta fortelor
de inertie a maselor in miscare, m - masa ansamblului mobil piston-tijd deci putem
scrie:

3 —_— P P
DR =F +F, +m-a (5.11)
i=1

Din relatia (14.54) rezultd presiunea de intrare in cilindru a lichidului de lucru:

Py =p2{1—(%] }4{@ +ZS‘,R,-J7;)2 (5.12)

2
Notand cu Ap = Z [ﬂi é—’ +¢ ij Yol v? , suma pierderilor de presiune dintre pompa

de alimentare si motor, rezulta ca presiunea de lucru creatda de pompa este:

p=p+4p
unde A, este coeficientul pierderilor liniare de sarcina in conducte, care se exprima cu
relatia:
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sokY
v,d,

unde: K = 75 pentru conducte rigide si K = 80 pentru conducte flexibile, I; si d; sunt
dimensiunile tronsonului de conductd, v - viscozitatea cinematica a lichidului, ¢, -

suma coeficientilor pierderilor locale de sarcina.
Pentru a calcula debitul necesar motorului putem exprima principiul conservarii
energiei prin egalarea puterilor la pompa si motor. Notand cu s cursa pistonului si cu t

. . U . : . s .
timpul de parcurgere a cursei, rezultd cd viteza medie a pistonului este v, =—, iar
t

puterea utild este Py, = Fy-vp,.
Randamentul global al motorului hidrostatic este :

F
=5V (5.13)
Op,
de unde debitul pompei se poate exprima cu relatia:
0= Ls (5.14)
n-pit

5.8. Transmisii hidrodinamice

Transmisiile hidrodinamice sau turbotransmisiile, sunt masini hidraulice care
transforma energie mecanica de la arborele primar in energie hidraulica, iar aceasta din
nou 1n energie mecanicd, la arborele secundar.

Energia hidrodinamica intermediard este controlabila, acest lucru asigurand o
transmisiile mecanice.

Transmisiile hidrodinamice cuprind:

- turboambreiaje sau turbocuple;
- turbotransformatoare sau convertizoare hidrodinamice de cuplu.

Turboambreiajele transmit un cuplu fard al modifica, iar turbotransformatoarele
asigurd un anumit raport de transmisie a cuplului. in ambele cazuri roata primara are rol
functional de pompa, transmite energia printr-un aparat director (reactor) rotii secundare
cu rol functional de turbina.

Turbotransmisiile inlocuiesc ambreiajul mecanic sau uneori si cutia de viteze,
oferind ca avantaj capacitatea de preluare elasticd a varfurilor mari de sarcind. Sunt
deosebit de eficace in tractiuni de fortd cum ar fi autobuze, camioane grele, locomotive,
ventilatoare sau pompe foarte mari.

5.9. Turboambreiajele
Un ambreiaj hidrodinamic este format din rotorul pompei montat pe arborele

motor, rotorul turbinei montat pe arborele condus si o carcasa care are rolul principal de
a etansa lichidul de lucru, figura 5.9.
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Fig. 5.9. Turboambreiaj

La majoritatea constructiilor, carcasa face corp comun cu rotorul pompei. Ambele
rotoare (p - pompa si t - turbind), sunt prevazute cu pale , care sunt de obicei amplasate
radial, numarul acestora fiind diferit pentru a evita zgomotele si rezonanta. Umplerea cu
lichid este partialda (sub 90 % din capacitate), pentru a permite dilatarea datorita
incalzirii. In general se utilizeaza uleiuri minerale cu greutate specifici mare, viscozitate
mici, punct de congelare mic, proprietiti antispumante, stabilitate termici s.a. In
ultimul timp se mai utilizeaza si lichide suntetice cu mare stabilitate a viscozitatii cu
temperatura.

In general turboambreiajele sunt previzute cu semicarcase toroidale de dirijare,
care reduc turbulenta intre rotoare i maresc randamentul.

Lichidul are o miscare generala de rotatie avand drept axd de rotatie axa
turboambreiajului §i 0 miscare circulara in sectiunea torului. Circulatia lichidului este
posibila numai daca turatiile celor doua rotoare sunt diferite, adicd apare o alunecare s
intre cele doua rotoare:

0, -0
s=—"—"7.100% (5.15)
a)P

Daca alunecarea este nuld, lichidul nu circuld intre pompa si turbind, iar cuplul
transmis este nul. Pentru o; = 0, (s = 100 %), debitul devine maxim si momentul
transmis 1n acest caz este de asemenea maxim.

Putem trage concluzia cd ambreiajul hidraulic se adapteaza automat conditiilor de
lucru. Exista si posibilitatea functiondrii inversate, cdnd rotorul turbinei se roteste mai
repede decét cel al pompei. Acest caz corespunde regimului de franare care se intdlneste
la automobilele echipate cu turboambreiaj, la coborarea pantelor.

In figura 4.10. am reprezentat schematic o portiune dintr-un turboambreiaj si
analizand elementele cinematice observam cd w este perpendicularda pe viteza de

transport # , deci: ¢y = Uy $i Ciy = Uj.
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Fig. 5.10. Elemente cinematice pentru un turboambreiaj

Sarcina dezvoltatda de pompa conform ecuatiei fundamentale a turbomasinilor,

este:
2

1 w w
H, = _(uzczu _ulclu): _p(rzczu —re, )= _p(”z2 - ’"12) (5.16)
X g g g
In mod analog, sarcina preluata de turbina, este:
2
H, =2 (2 =) (5.17)
g

Diferenta acestor energii specifice, asigurd circulatia debitului Q intre pompa si
turbina:
2 2
w, —, (

H, =H,—H, =~ 2 —r) (5.18)

Analizand relatia (5.18) constatdm ca la marirea turatiei turbinei, scade Hgir, deci
corespunzator si momentul transmis.

Expresiile momentelor la arborii pompei si turbinei, sunt:
M :g(FZCZu _rlclu )’ M :g(’acéu _rlcllu) (519)

p t

1 1 . _ o . - _ o
unde ¢,, =¢,,, ¢, =¢,, deci My = M,. Constatam din nou cé pentru @, = @,, Heire = 0,

Q = 0 momentul transmis turbinei este nul, M; = 0. Randamentul turboambreiajului se
determina raportand puterea la arborele turbinei, la puterea transmisa arborelui pompei:
P Mo w

=—t=—ttf__1 (5.20)
P, Mo, o

p
sau: 77=1—ﬁ=100—s (%) 5.21)

La transmiterea puterii maxime, turboambreiajul trebuie astfel calculat, incat
alunecarea sd nu depaseascd 3% (77 = 0,97 - 0,98). La alunecéri mai mari, randamentul
scade, deoarece se schimbd unghiul vitezelor relative fatd de unghiul palei, aparand
pierderi de sarcina.

Curbele caracteristice ale turboambreiajelor pun in evidentd variatia puterii
transmise sau a momentului cuplului functie de alunecare, de viteza de rotatie sau de
gradul de umplere.
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Pentru a opune o rezistentd marita circulatiei lichidului de lucru la mersul in gol si
la alunecari mari, la iesirea din turbina se prevede un deflector.
Utilizarea turboambreiajelor are urmatoarele avantaje:
- asigurarea unei porniri line;
- eliminarea completa a socurilor;
- cutia de viteze este permanent cuplata;
- conducerea relativ usoara a masinilor echipate cu astfel de cutii de viteze.
Dezavantajele turboambreiajelor constau in constructia relativ complicata, in lipsa
franei de motor in pozitia oprit si necesitatea utilizarii unor lichide de lucru speciale.

5.10. Transformatoare hidraulice
5.10.1. Definirea si clasificarea transformatoarelor hidraulice

Dupa principiul de functionare si dupd transformarea energetica efectuata,
maginile hidraulice se Tmpart in trei categorii distincte : motoare hidraulice (roti
hidraulice, motoare hidrostatice, turbine hidraulice), generatoare hidraulice (pompe) si
transformatoare hidraulice. Aceasta clasificare este analogd cu cea a masinilor
electrice.

Transformatoarele hidraulice sunt magini care transforma o formad de energie
sau mdrime oarecare in aceeasi formad de energie sau marime, dar cu parametri
diferiti, prin intermediul energiei hidraulice.

Unele transformatoare hidraulice, ca cele hidroenergetice sau transmisiile
hidraulice s-au dezvoltat mai recent, altele, ca transformatoarele hidrostatice,
injectoarele, ejectoarele, hidropulsorul, berbecul hidraulic §i pulsometrele sunt masini si
aparate mai vechi. In ultimul timp s-au dezvoltat si masinile hidraulice
reversibile.

Cu privire la fluidul motor, unele transformatoare utilizeaza apa, altele ulei,
aer comprimat sau abur la primar §i apa la secundar.

Transformatoare hidraulice
pentru pompare

Turbotransformatoare - Injectoare - Berbec Pulsometre
- Ejectoare - Hidropulsor

- cu abur la primar si
: - Injectoare - berbec api la secundar
- Simple - Ejectoare hidraulic - cu gaze la primar si
- Complexe - Ejectoare ca - hidropropulsor api la secundar
turbocompresoare
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Transformatoare
hidrostatice

De presiune 4{ De forta sau debit }__7
| |

Multiplica- | |Reduc- Compen- | |Pentru Cu setare | | Cuservo-| | Amortizoare
toare toare satoare injectii motoare |
| | | | - microamortizoare
- cu apa - hidrofoare - cuapa - cuapa - macroamortizoare
- cu aer comprimat| |-acumulatoare - pneumatice | |- pneumatice
- mixte
| | -cuapa
- cu apa - cu apa la foraje de - simple - cu ulei
-cu ulei exploatare -diferentiale - pneumatice
- cu lapte de ciment

Cu subvariante
constructive

Prese si ciocane

[| hidraulice
Cricuri | |Prese Ciocane
hidrau- | |hidrau-| |hidraulice
lice lice
[ [
- cu ulei - cuapa
- pneumatice - cu ulei
- pneumatice
- mixte

5.10.2.Transformatoare hidrostatice
In aceste masini hidrostatice au loc diferite transformari de presiuni, forte puteri
sau debite, utilizand ca fluid apa, uleiul, aerul comprimat sau aburul.
La un transformator hidrostatic, distingem:
- primarul la care actioneaza presiunea p,, forta F| sau puterea £ ;
- secundarul la care valorile presiunii, fortei sau a puterii diferd fiind mai mici
sau mai mari.
Dupa cum este semnul > sau <, transformatorul este multiplicator sau reductor de
presiune, forta, putere.
In ciclul transformarii la primar si la secundar se produc pierderi : hidraulice,
mecanice si volumice, primele fiind mult mai mici decat celelalte. Aceste pierderi duc la
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randamentul global 7 =7, -7, 7, unde indicii A4, u, m aratd natura randamentului:

hidraulic, volumic, respectiv mecanic. In consecinta:

2
M D
= p 2L F,=F| =L
D> P1S277 2 1(D2J n

Unele transformatoare functioneaza cu apa ca fluid motor, altele cu ulei,
aer comprimat §i mai rar cu abur, dupa cum impun conditiile locale.

5.10.3. Transformatoare de presiune

In general in oricare domeniu al economiei, reteaua de api are presiunea p, unici, dar
utilizarile pretind si alte presiuni p,, ps,..., p, . Cand p, este maxim, celelalte se obtin :

- prin laminare cu vane, deci cu risipa energetica;

- prin disipare in regulatoare de presiune;

- prin transformare hidrostatica, fara risipd de energie AE, solutie economica,

.. . . 5 - Al .
daca investitiile suplimentare A/ se rdscumpdra in 7, = ———— < 10 ani. S-a notat p
PAE + kAT

lei /kWh si k = 0,04 coeficientul cheltuielilor anuale.

In cazul invers, cand p, < p, < p;,...,< p, ridicarea presiunii se face :

- printr-o statie de pompare suplimentara;

- fie prin transformator multiplicator de presiune.

Tindnd seama de randamentul global al statiei de pompare
Mg =N N My N, My 0,65mai mic  decat randamentul transformatorului de
presiune 77,. = 0,85...0,9 al, ultimul va fi in general mai economic. Indicii randamentelor

au semnificatia: L — linia electrica, 7—transformator electric, m—electromotor, p—
pompa,
h — hidraulic.

Transformatorul (fig. 5.11) poate efectua reducerea presiunii p,<p, sau

multiplicarea ei p,> p, indiferent daca se aplica la apa sau apd cu aer comprimat sau
numai la aer comprimat.

La mersul inainte (spre stdnga) pistonul primar Pp, cu D, > Dj, primeste apa in B
la presiunea p, at prin d-b si evacueazd apa din A in stdnga pistonului la presiunea
P, = lat, prin conductele a-c. Astfel, la primar se produce o forta F;, care se transmite

de la Pp la P prin tija 6 cu anumite pierderi mecanice si hidraulice caracterizate prin
randamentul global 7. Forta care actioneaza spre stanga este :

E=%[D§(p1—po)—52-pl]

Pistonul secundarului P,, miscat de forta F, =nF, spre stinga, aspird apa la
presiunea p, prin g — f — D si refuleaza apa prin C spre ¢ — & si rezervorul de maree
presiune p,> p,, incat:

F, :Z[Dsz(Pz —Pl)_52 'Pz]
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Fig. 5.11. Transformator hidrostatic de presiune

Din relatia F, =nF; se determina presiunea p, si raportul de multiplicare m:

Dy = L (5.22)
DI-5
D2 22
m=Pr_ 0 [y po|, Diond (5.23)
pl Ds _5 pl DS _5

Pentru a realiza mersul Tnainte, cepul primarului si al secundarului trebuie sa se
gaseasca in pozitia 5, respectiv 6. La sfarsitul cursei, Pp loveste opritorul 1 impingand
punctele 4,5,6,7 spre pozitiile 4°,5°,6°,7” ti cepurile sunt rasucite automat cu 90°, astfel
incat ciclul se inverseaza spre mersul spre dreapta. In mod analog se obtine Py siom'
pentru mersul spre dreapta:

nD(p, - po)+ (D2 =n8%)p,

pr=p+

D? - 52
, 2
m':&:ﬂ[l_&j_i_é‘_z(l_n&j
P Dsz D Dsz P

Aplicatie: La py = lat, p; = 5at, D, =1 m, Dy =0,5m, 6 =0,2m si n = 0,9, rezulta:
p, =1816atsi p, =1816at.

5.10.4. Sertare si servomotoare ca transformatoare hidrostatice de forta

Transformatorul hidrostatic de forta este constituit din primar si secundar, iar ca
fluid de lucru se poate utiliza uleiul sau apa. Pierderile hidraulice, volumice sau
mecanice se exprimd prin randamentul global 77, iar forta de la secundar F, poate fi

multiplicata la orice valoare fatd de F; la primar. Problema inversd, de a reduce forta F|
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la F, nu se pune in cadrul sertarelor si a servomotoarelor. Unele scheme de sertare

simple, sertare cu releu sau combinate cu servomotoare se traseaza la paragraful despre
regulatoare.

| 2 |
37 2 D, 4
JIQ\‘i A A 0] PR | — Sy
NEE S, NN e
S\ — NN
S NN y
/) / C
% J
- 5 hp 44’4 & 8
1, A p ",
£ N AN
5
N _ ,f‘_g—__-'_ --—! ----- -H—>f
TS SN 1z
r\{_ 5 SN\ = - ¢
y | Vo /////%7///////,7//
4
! 5
"{77 ? -
1 ]
) “2_’-77 ; __‘ha—__ - ﬁi 4;_}7 %7

MA———_

r
A < 8
77, '\\H\/ 777 7

Fig. 5.12. Sertare de releu (a,b) si servomotor hidraulic (c)

Sertarul cu releu schitat in figura 5.12 a, functioneaza astfel: in cilindrul C se
deplaseaza pistonul diferential cu diametrul D > d, efectuand o cursa s inainte si inapoi.
Acesta este secundarul transformatorului, care dezvolta forta F, si in golul central se
deplaseaza pistonul releu Dy ca primar, echilibrat hidrostatic, asa ca necesita forta
F, = F,, foarte micd necesara doar invingerii frecarilor. In pozitia din figura, ferestrele
a-b sunt inchise de pistonul primar Dy, asa cd secundarul nu lucreaza. La deplasarea
pistonului Dy spre dreapta, se deschide a spre evacuarea py din stanga. Totodatd se
deschide b spre 2, in care este mentinutd permanent presiunea mare p (standardizata la
40, 60, 100 at) prin canalele centrale 0. Astfel spatiul 4 va avea presiunea p,, iar B
presiunea p >> p, si pistonul diferential primeste forta F, care actioneazd spre stanga:

Fy =20~ p=poly (5.24)

La miscarea inversa a releului primar Dy se inverseaza rolul lui a si b, anume se
introduce presiunea mare in 4 si po In B, asa cd forta F, va actiona spre dreapta.
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Prelungirea 3 a pistonului secundarului poate servi, in acest caz, ca presa hidraulica cu
forta [, efectuand lucrul mecanic F, -s, kgf m.

Schema sertarului cu releu din figura 5.12, b este o varianta a celei precedente si
se obtine la mersul spre stinga F, respectiv spre dreapta F, :

F, =503 =D} Jon (5.25)
= %(Df ~D2)p-pohy (5.26)

Diametrele D;, D,, Ds pot fi calculate astfel incat sia fie satisfacute
relatiile F, = F;, sau F, > F,respectiv F, < F, .

Servomotorul cu sertar exterior (fig. 5.12, c) actioneaza principial la fel ca cele
precedente si este tipul intdlnit cel mai frecvent In hidromecanica, in automatizari si
telecomenzi. Pistonul servomotor / cu tija 2 si cilindrul 3 constituie secundarul, iar
sertarul 9, 13, 14 cu carcasa 6 reprezinta primarul transformatorului hidrostatic. Cand
conductele /7 si 12 sunt inchise de discurile sertarului /3, 74, secundarul nu se
deplaseaza (pozitia reprezentata in fig. 5.12, c).

La miscarea spre dreapta a sertarului /3 se obtine:

F=5m(0? == o) (527)

La miscarea spre stanga a sertarului /3 in spatiul A se realizeaza presiunea
p>>p,, iar 14 pune in legatura B-12-10 cu po, asa cd pistonul secundarului se

deplaseaza spre dreapta (semnul negativ) :
, T
Fy==mD*(p= ) (5.28)
Forta necesard primarului, F; este foarte micd, deoarece are de invins frecarile
sertarului F,; si diferenta de forta hidrostatica intre diametrul sertarelor /3-74 si o al
tijei, i anume :
T &2 TP 2
F=F,+—po"=—=0
1 Tty p 47
Raportul m de multiplicare al fortei poate fi realizat de orice marime, prin
alegerea corespunzatoare a diametrelor D, d $i 6 :

F, (Dz—dep—pO) D?-d? Do
m=—== = 1-== 5.29
F 52}7 i, 52 n ( )
B Dz(p_po) D’ Po
K 52p 'l 52 p 7 ( )

5.10.5. Prese mici, cricuri si acumulatoare hidraulice.

In numeroase ramuri ale industriei, in transporturi, in constructii si in agriculturd
se utilizeaza prese mici si cricuri hidraulice, pana la circa 10 tf. Acestea servesc §i n
hidroenergetica; in acest scop se descriu doua tipuri, figura 5.13.

Presa manuala (fig. 5.13, a) consta din cilindrul secundarului, cu pistonul avand
diametrele D, ¢ si suportul de presare unde se realizeaza forta F, respectiv din cilindrul
primarului, cu pistonul d, supapele /, 2 si manivela cu bratele @, b, actionata de forta
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f =40kgf. Scriind momentul fortelor in raport cu articulatia 0, rezulta o relatie intre
/» d, p, considerand randamentul mecanic al primaruluiz,, = 0,95:
V4
fb Mw = Zdzp a
4/b1,,
md*a
Forta la secundar F si raportul de multiplicare m au expresiile :

2
V4 , 4fbn, © , DY b
F=ZD2p?7m77h LU =D’n,m, Z(Ej ;ﬁ? 5.31)

de unde: p=

md’a 4

iar raportul de multiplicare este:

m =£=(2j22;7 (5.32)

f \d) a

unde 7, este randamentul mecanic al pistonului mare, iar randamentul
global n=n, -1, -n,~086 . Se observd ca multiplicarea fortei creste o datd cu
cresterea raporturilor D/d si b/a. Cunoscénd viteza pistonului primar v, si marimile D,
d, b, a se poate determina viteza v, a pistonului de diametrul D, egaland puterea de la
primar cu cea de la secundar, tindnd seama de randamentul global 7 :
’F

__yHidrofor

1)

————————— P max

Stic/4

' oy - .
Dela regulctor Rez. inf ulei

Fig. 5.13. Prese hidraulice
a) presd hidraulicd manuala; b) cric hidraulic; ¢) hidrofor
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d) b

Cricul hidraulic, are ca sertar un cep, care prin 6 primeste ulei sub presiune cu
p>>p,, lar prin 8 se face legatura la presiunea p,. In cilindrul 1 pistonul 2 de

2
. D) a
fven=F-vysi vD:vf(—} — 0

diametru D ridica suportul 3: Cu 4 s-a notat sistemul de ghidare si de etansare. In pozitia
din figura, cepul introduce presiunea mare prin 6-7 sub D si 1l ridica cu forta:
F="Dpn.
4

Rasucind cepul cu 90°, in sensul acelor de ceas, 7-8 evacueaza lichidul de lucru
si pistonul 2 coboard lent sau rapid in functie de dimensiunile conductelor 6 si 8 si
canalele cepului. O pompa aspira de la 8, il comprima la presiunea p si il reintroduce in
conducta 6.

Acumulatorul hidraulic sau hidroforul este un rezervor care contine ulei sub
presiune , iar in partea superioard un volum mediu V, de aer comprimat, asa cum se
arata in figura 5.13.c.

Daca presiunea p variaza Intre puin $1 Pmax, volumul V, ocupat de aer va fi
cuprins in limitele V, si V. Considerand procesul politropic cu n = 1,15 rezulta:

1 1
V=V, (ﬁ} V=V, (ﬁj (5.33)
p p
Notéand cu V,, volumul mediu de ulei se deduce:
Vs
V,=—"— (5.34)

)

5.11. Transformatoare hidraulice de pompare

In cadrul acestui paragraf se trateaza tipurile principale de transformatoare de
pompare : turbotransformatorul simplu si complex, injectoarele, ejectoarele, berbecul
hidraulic, hidropulsorul si pulsometrele.

Turbotransformatorul simplu primeste la primar energia hidraulica Ej; si
produce la secundar energia Ej, Efectul este pomparea apei, insd masina nu este
pompa, deoarece nu necesitd putere mecanica la primar.

Turbotransformatorul simplu este analogul transformatorului electric daca
asimilam debitul Q cu intensitatea / si caderea H cu tensiunea electrica U.

Turbotransformatorul complex efectueazd mai multe transformari, dintre care
una este cea a turbotransformatorului simplu.

Injectoarele si ejectoarele se bazeaza pe acelasi principiu de functionare ca si
turbotransformatoarele, insd au constructii farda organe in miscare. Injectorul poate
functiona atat la primar, cat si la secundar, cu apa, sau la primar cu abur si la secundar
cu apa.

Transformatoarele tratate in 5.11, au acelasi principiu de functionare cu
particularitatile respective. Ele au ca efect pomparea si alegerea lor este in concurenta
cu cea a electropompelor. Utilitatea inlocuirii pompelor prin transformatoare este o
problema de comparare tehnico-economica.
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In anumite conditii locale, transformatoarele hidraulice sunt mai economice
decat pompele (7, < 10 ani). In cazurile cand 7, > 10 ani ele nu sunt asa de economice
ca electro sau motopompele.

5.11.1. Turbotransformatorul simplu

Ideea si primele realizari de turbotransformatoare hidraulice de pompare se
atribuie prof. Lavacek F. [3], care a incercat modelele schitate in figura 5.14, b, c.

Astfel modelul (din fig. 5.14, b) se compune dintr-un rotor de turbina diagonala
1 si un rotor de pompa diagonald 2. De la caderea de apa primara se face admisia prin 3,
care distribuia debitul Q, prin turbind si debitul Q,< O, prin pompa. Evacuarea din
turbina se face prin aspiratorul 4, iar refularea din pompa prin statorul 5 spre rezervorul
superior, H , reprezentand indltimea de refulare la secundar.

Modelul din figura 5.14, ¢ cuprinde un rotor Francis rapid /, cu o pompa

centrifugd 2, pe un arbore comun 3, cu lagarele 4-5, cu statorul turbinei 6 si cu carcasa
spirald a pompei 7.

l)

Fig. 5.14. Turbotransformatoare simple cu rotoare radial-axiale
In tara noastra s-a incercat modelul turbotransformatorului (fig. 5.15) cu rotorul
elicoidal ca primar / si cu rotorul pompei ca secundar 2. Admisia ambelor debite
0O, + O, se face prin gratarele /0, batardoul 7/ si statorul comun 3.

Turbotransformatorul cu rotor de turbina diagonald si pompa centrifuga, de tip
fuselat hidrodinamic are rotorul primar 1 si secundar 2 asezate pe arborele comun 4 si
lagarul 3. Antestatorul 6 al primarului §i 7 al secundarului sustin lagarul si bulbul fata
de cazanul 8 in care apa este admisa prin 9.

Turbotransformatorul cu rotoare axiale, fig.5.16 b, are rotoarele 1 si 2
concentrice, primarul 1 monoetajat, secundarul 2 bietajat, cu pale rotorice 2-2’ in serie
si are aparatele directoare 3-4-5 cu statorul 6. Carcasa de refulare 7 comunica prin vana
8 cu conductele de refulare 9, iar evacuarea din primar se realizeaza prin aspiratorul 10.
Agregatele sunt instalate in sala masinilor 11, la piciorul barajului 12, care creeaza
caderea primard H, = H,
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Fig. 5.16.
a) Turbotransformator cu rotor de turbind diagonala si pompa centrifuga
b) Turbotransformator cu rotoare axiale

Transformatorul de mare putere din figura 5.17 a, este orizontal in centrala tip
cavernd. Primarul consta din rotorul 1, aparatul director 2, statorul fix 3, carcasa spirala
din beton 4,sistemul de lagare 6 si lagarul 7. secundarul 8 aspira apa prin conducta 9,
care poate fi inchisd prin supapa 10, iar refularea se face prin vana spre colectorul de
iesire 11. Cand debitul afluent este mai mare decat cel instalat in agregate, O > (Q,,

diferenta deverseaza peste 15.
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Fig. 5.17
a) transformator de mare putere
b) transformator bulb
Transformatorul bulb are primarul format din rotorul de tip Kaplan 1, poststatorul
cu pale 2, aspiratorul 3, aparatul director reglabil 4, antestatorul 5 si multiplicatorul
planetar de turatie 6 de la turatia n; a primarului la n, =i-n, al secundarului, cu raportul
i=2+4 silagarul 14.
Secundarul este format din lagérul 13, cu aripile radiale 7, pompa 8, aspiratorul 9
si gratarul conic 10.
Bulbul 11 cuprinde toate dispozitivele interioare si are forma fuzelatd

hidrodinamic, fiind sprijinit prin aripi radiale 12 pe carcasa exterioara 15.
5.12. Injectoare si ejectoare

Aceste transformatoare hidraulice sunt aparate care servesc pentru pompare, cand
fluidul la primar si secundar este apa si pentru alimentarea cu apa a cazanelor, In care
caz la primar se introduce abur si la secundar rezulta apa la presiunea mare a acestora.
Se folosesc ejectoare numai cu apd sau cu apa si gaze, ca pompe de vid si ca
termocompresoare.

5.12.1. Injectorul hidraulic si injectorul hidropneumatic.
Pentru a utiliza injectorul este necesara o energie hidraulica naturala, data de
caderea primara A, care dispune de debitul Q) m’/s. Schema cea mai simpla (fig. 5.18,
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a) constd din trei caderi : A - primara, asigurata prin rezervorul R;; 43 - secundard, din
rezervorul Rs; h; - indltimea dintre rezervorul inferior R, §i axa injectorului.

Pentru calcul ne servim de mai multe ecuatii din hidraulica si hidroenergetica,
tinand seama de

notatiile din figura 5.18, a. In rezervoare, viteza Cp fiind mica, energia cinetica
2

)

respectiva se poate neglija — 2 =0. Aplicand ecuatia lui Bernoulli intre diferite puncte
g

caracteristice ale curgerii rezulta :

2
Poyp=PLi 4y

rl

4 4 2g
—hy=P21 9 4 (5.35)
7 /4 2g

oy p, :&+C—3+hr3
Y y 2g

&,,v2,0

)} ) 4

SNNNNNRNNANANANNN NN NN NN NN

N
w

Fig. 5.18. Injectoare si ejectoare
a) injector cu apd; b) ejector cu api; c) ejector hidropneumatic
Aplicand ecuatia de continuitate la scurgere prin orificii cu s; i 52 §i conducte cu
d\, d», ds se obtin relatiile:

2
O =510, Oy=50 0= d 41

V4
Q=" div, Q=T div 0:=0+0; (5:36)
Balanta energetica duce la relatia:

Oy = 1) = Oy + )+ Os (s + ) (5.37)

Pierderile de sarcind au urmatoarele expresii:
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2 2 2
L W L, v L e

it SRR S h., = = I
dl 2g r2 12 ﬂ’}d3 2g

. h v - 5.38
rl ﬂ’l d2 2g r3 ( )

unde 4, =4+ %g“ cuprinde si pierderile de sarcina locale; analog pentru A, si A .

1
Se considerd urmatoarele conditii: p, = p, In orificiile de amestecare, s, s, si

Po_1033- 2 A fiind altitudinea.
v 900

Numarul ecuatiilor este la jumatatea numarului de necunoscute (30). Pentru
necunoscutele care nu pot fi determinate din aceste ecuatii se mai cunosc 13 marimi
rezultate din dispozitia geometricd a instalatiei, adica: /i, p, 5, hl, hy, hs si 0o, apoi
coeficientii pierderilor hidraulice liniare 4,,4,,4,, care se aleg in funtie de regimul de

curgere si de starea fizica a conductei si diametrele d,,d,,d;, calculate din consideratii
3
o/
=l
1
7
hy
Astfel raman doud marimi, si anume sectiunile orificiului de amestecare s; si 57,
ale caror valori trebuie admise prin analogie cu cele ale unor injectoare construite.
Nu s-a mentionat randamentul global #, care este determinat prin calculul pierderilor
h..,h.,,h. cuprinse In enumerarea precedentd. Pentru a exprima direct randamentul

economice dupa formule de tipul: d, = K

poate fi scrisa incd o relatie energetica globala sub forma :
O~ hy)

Acest randament nu poate depasi 0,60 la cele mai mari injectoare, proiectate in
conditii hidrodinamice optime.

Injectorul cu abur la primar si apa la secundar nu difera ca schema principiald de
cel hidraulic. La calcul, diferenta consta in faptul ca la primar se inlocuieste puterea
primard a apei yQ,H,prin 427y,0,i,, in care indicele a se refera la abur, iar i, kcal/kgf
este entalpia aburului si 427 kgf m/kcal reprezinta echivalentul mecanic al caloriei.
Acest tip de injector se utilizeazd la alimentarea cazanelor de capacitate micd si
mijlocie, la presiuni mari fiind necesare injectoare polietajate.

5.12.2. Ejectorul hidraulic (fig. 5.18, b). Acest tip, numit si elevator hidraulic,
inlocuieste o electropompa submersibild in puturi adanci, printr-un ejector scufundat in
apa din put si o pompa de ocolire P (by-pass), instalatd aerian. Pompa P refuleaza
debitul ¢ (m’ /s) sub presiunca p (at) suficient de mare, prin conducta / spre
amestecatorul a al ejectorului.

Vidul creat in (a) aspira prin sorbul (s) debitul Q din put, din mine adanci sau din
gropile de fundatie. Debitul Q + ¢ urca prin conducta 2 pana la ramificatia spre pompa,
iar de acolo, prin 4, spre rezervorul superior situat la cota H (m) peste nivelul din put.
Prin conducta S se inchide circuitul pompei cu debitul g. Balanta energeticd permite
calculul marimilor necesare ¢, respectiv p in at:

10pqn = OH + qh—q(h - h,,)
__QH _ 0J0H m’
10nh+h, nh+0l-h, s

q (5.39)
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Puterea pompei se calculeazd pentru presiunea p (at) si randamentul
n=n,1,=0,76:

p=98119P4 _y3,, (5.40)

Tl

si are acelasi ordin de marime ca electropompa clasica, in schimb ejectorul prezinta
avantajul cd in locul unei electropompe tip put, foarte scumpa, se utilizeazd o
electropompa P de tip aerian, standardizata, deci mult mai ieftina.

5.12.3. Ejector hidropneumatic (fig. 5.18, c). Acest tip de transformator
utilizeaza la primar energia aerului comprimat si produce la secundar pomparea apei.
Este utilizat la pomparea de ape tulburi, cu namol si la denisiparea puturilor sau
drenurilor. De la instalatia de aer comprimat (indicele a), se introduce p, in
amestecatorul emulsiei de aer cu apa (indicele e). Emulsia urcd la inéltimea H dupa
principiul vaselor comunicante :

}/e(H+h):;/h sau %:l—l

e

7e(Q+Qa)=7Q+7aQa=7(Q+77“Qa]E7Q

r_92+0, 1, %
ve 9 0
%z%n cu 7=0,40+0,50

5.12.4. Ejectorul cu diferite fluide (fig. 5.19, a, b). Exista diferite tipuri de
ejectoare, dintre care unele cu abur la primar si aer sau gaze la secundar (fig. 32-13) sau
apa la primar si gaze la secundar (fig. 5.19, b).Un astfel de ejector serveste ca pompa de
vid, avand la primar abur cu p; y;, iar la secundar aer cu p, Y., sau ca ejector de gaze cu
apa la primar p;y;, evacuind gaze arse la secundar cu p,y2.

Pentru 1 kgf gaze, lucrul mecanic izoterm exprimat in metri coloana apa (mca)
are expresia:

h = RTIn L3 = 6871922

2] )2
Caderea hidraulica primara H (m) este H = 10 (p;/—p), cu p in at. Caderea
recuperati in difuzor este h=10(p; - p,)

Notand cu G, = y,0, kgt/s debitul de apa in greutate si G> de gaze ejectate rezulta

coeficientul de ejectie:
_G 0,6 H—h
G, h+h

&

si diametrele:
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Fig. 5.19. Ejectoare
a), b) - ejectoare cu abur; ¢) - termocompresor
1

>
{G{an+léﬂ
d, =258 7

: dy=(2+3)d,

(h+hy)a

5.12.5. Ejectorul cu abur utilizat ca termocompresor (fig. 5.19,c). In general,
presiunea p, a aburului necesar termoficarii nu corespunde presiunii prizelor p, a
turbinelor cu aburi din CET.

Cand p; < p,, se poate reduce presiunea prin laminare, ceea ce duce la o risipa
energetica. La termoficarile importante se utilizeaza transformatorul numit
termocompresor de presiune (fig. 5.19, c¢) cu pierderi energetice mai mici decat
laminarea.

Cand p; >p, alimentarea retelei de termoficare se poate face numai prin

termocompresorul amplificator de presiune.
In primul caz, in schema 5.19, ¢, aburul proaspit cu parametrii p; (at), i1 (kcal/kgf) si G,
(kgf/s) intrd prin conducta d; si ajutajul d,. Aburul de la priza cu parametrii p,, i,, G,
este introdus lateral spre amestecator, iar la secundar, la iesirea din difuzorul ds, se
obtine aburul avand parametrii necesari termoficarii p, i, Gt.

Notand cu e - coeficientul de ejectie, k coeficientul diferentelor de entalpii si cu
iqp - €ntalpia apei necesare umezirii aburului, se obtine economia de debit de abur AQ:

AQ=—% fW7W—k}mwa

1+ kel i —i,,
unde :
$=&; k=g:0»30+0’70
O h—t

Cand p; < p, se introduce la d; abur de la prima prizd avand presiunea p,,
iar lateral abur de la priza cu p; < p; << p,, realiz\nd la difuzor presiunea necesara p;.
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5.13. Berbecul hidraulic si hidropulsorul
Aceste transformatoare functioneaza cu apa atat la primar (indice /), cat si la
secundar. Scriind egalitatea puterilor rezulta :
H
OHn=0,H, 0, =0m—+
H,

5.13.1. Berbecul hidraulic. Schema (fig. 5.20, a) constd din conducta de
alimentare / de la caderea de apa primara cu Q,, Hj, vi, di conducta de evacuare 3, cea
de refulare 2, cu Q,, Hz, V2, db, hidroforul cu aer sub presiune 4, ventilul de reglare a
aerului 5 si supapele s;, s;.

Prin tema de proiectare se cunosc: Q,,H,,L;,v, si se calculeaza Q,,H, la
refulare. Functionarea se bazeaza pe oscilatiile sonice (lovituri de berbec, intretinute).
Notand cu a=1300+1400 2 celeritatea, d, - diametrul, s, - grosimea peretelui

s
conductei primare, 7. - timpul de reflexie al undei de presiune si 7, - timpul de

inchidere al supapei s,, se calculeaza succesiv:

9900 m 2L,
a=———— L=
47,6 +04°1 5 a
Sy
H,=H, +kAH cu k>09
Ag = L 24w H, = H, +0,1842%
g I, gI T;
H m’
QZZQIUFI% _
214018411 S
iHl

Fig. 5.20. a) berbec hidraulic; b) hidropulsor
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Randamentul global 7 nu poate depasi valoarea 0,60 la cele mai reusite

constructii. In schimb costul transformatorului este mai mic decét al unei electropompe,
iar la cheltuielile anuale nu mai intra si costul energiei electrice consumate.

5.13.2. Hidropulsorul (fig. 5.20, b) poate functiona in doua regimuri, dupa cum se
schimba circuitele H;, H,. Functiondnd ca berbec hidraulic rotativ, primeste Q;, H; din
C, refuleaza O, si H, prin AB si carcasa E, evacuand debitul Q; — O, spre aval, in D.
Supapele berbecului sunt inlocuite in hidropulsor prin celulele succesive ¢—d si in
autorotatie, iar calculul este identic cu cel al berbecului hidraulic.

Ca injector functioneaza inversand circuitele, si anume fluidul primar cu Q; si
H\, > H, se introduce prin E - 4 - B, aspiratia debitului Q, cu H; se face la D si refularea
debitului O3 = QO + O, spre H3 < H; prin conducta C. Calculul se efectueaza la fel ca la
injector.

5.13.3. Pulsometre hidropneumatice

5.13.3.1. Pulsometrul cu abur are doi cilindri A—B (fig. 5.20, a) introdusi sub nivelul
aval si alimentat cu abur va evacua apa din mine, puturi, etc. Apa intrd prin supapa 1,
apoi alternativ prin 2 spre B si prin 3 spre A. Refularea se face prin supapele 4—5 spre
conducta 9 si spre rezervorul superior.

Primarul constd in admisia aburului prin vana 7 §i supapa sferici 6, care
distribuie automat aburul cand in A, cand in B.

Puterea la primar Pl a aburului si P2 a apei, exprimate in kgfm/s, dau
transformarea energetica:

2
A =71Q1(427i1 +&+c_lj
o 2g
P, =y,0,H, =nP,

2
H, :7771—Q1 4273, T
720, N 2g

Presiunea necesara a aburului este p, = ¥ + Ap (mca) si se calculeazd dupa

tabela 5-1, in care la diferite H, se arata Ap necesar si At° - cresterea temperaturii apei.

Consumul de abur este in medie de 70 kgf abur/ kWh, din care poate fi dedus
randamentul #;. Pulsometrul este economic numai daca in amplasament exista cazane
de abur pentru alte utilizari.

Tabelul 5.1. Caracteristicile pulsometrului fii abur din figura 32-15, a
H, m 10 20 30 40 50
Ap at 0,5 1,0 2,0 3,0 4,5
At °C 2,0 3.5 5.0 6.2 '7.2
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Fig. 5.21. Pulsometre

a) cu abur; b) cu gaze la primar si apa la secundar

5.13.3.2. Pulsometrul cu gaze (fig. 5.21, b). Similar functioneaza pulsometrul
care transforma energia datd de explozia gazelor la primar, folosind supapele 2 - 3,
cilindrul / si secundarul care aspird apa prin supapa 4 si o refuleaza prin conducta 5
spre rezervorul superior.

Ciclul termic indicat in figura 5.21 ca diagrama p-v pentru pulsometrul P trata

functionarea in 4 timpi cu punctele /'-2-3-4"-5"-6". La intrare transferul de cildura C,

kcal/s se face la volum constant (explozie), iar C, la evacuare la presiune constanta,
incat rezulta relatiile :

CIYZGS'CV(TZY_Ti') C' :GA;'cp(T;_Té)
P NG
G G ¢, I, -1
unde ¢, si ¢, sunt caldurile specifice la presiune constanta, respectiv la volum constant.
La motorul cu explozie se obtin relatiile (cu 74 = T§):

Cl = GSCV(TZ _Ti) G = GSCV(T3 _T;t)
G -1,

= ——:1——

G L-T

Cu toate ca ¢, > c,, caderile de temperatura 7 - 7{ << T3— T4 fac ca ' >n, deci
pulsometrul este mai economic comparativ cu motorul cu explozie.
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5.14. Turbotransformatoarele

Comparativ cu turboambreiajele, turbotransformatoarele transmit momentul in
anumite limite, 1n functie de rezistenta arborelui turbinei. Constructiv,
turbotransformatoarele prezintd intre rotorul pompei §i rotorul turbinei un aparat
director, numit si reactor, figura 5.11.

A"t
\

Fig. 5.11. Turbotransformator

In sensul circulatiei fluidului, aparatul director poate fi amplasat la intrarea in
turbind sau la intrarea in rotorul pompei, solutii echivalente din punct de vedere
hidraulic.

Gradul de transformare al momentului este caracterizat prin coeficientul de
transformare K:

K =t (5.22)

care se mai numeste si raport de transmitere dinamic. Putem defini §i un raport de
transmisie cinematic:

i=+t=-"- (5.23)
nl‘ a)t
definit de raportul turatiilor sau al vitezelor unghiulare.
Tinand seama de cele doua rapoarte de transmitere, randamentul transformatorului
hidrodinamic se poate determina cu relatia:
gt Mo _K (5.24)
P, Mo, i
Turbo-transformatoarele sunt masini reversibile, insa daca la turbo-ambreiaje, din
cauza simetriei transmiterea inversa a momentului se putea realiza fara dificultate, la
turbo-transformatoare se intampina dificultati mari din cauza profilarii palelor, atat

pentru rotoare cét §i pentru reactor.
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Capitolul 6. Echipamente hidromecanice ale conductelor

6.1. Definirea si clasificarea echipamentelor conductelor sub presiune

La stavilare si baraje, panourile de Inchidere, respectiv de reglare a debitelor, a
nivelelor, a descarcatoarelor de suprafatd si de fund sunt definite ca ,,stavile". Acestea
sunt expuse actiunii apei frontal, deci au etansari fie pe intregul perimetru (stavile de
fund, stavile duble), fie numai pe prag si pe fetele laterale.

Spre deosebire de stavile, echipamentele de inchidere si reglare ale debitului
conductelor de aductiune, de derivatie, ale conductelor fortate si galeriilor sub presiune
nu mai sunt frontale, ci intercalate in conducte si galerii. In consecinti, aceste
echipamente au sectiunea de scurgere circulard, sunt solicitate la presiuni mari si
etansate pe perimetrul circular. Dupa functiile pe care le indeplinesc §i formele
constructive, echipamentele conductelor si galeriilor sunt de diferite tipuri, dintre care
ele utilizate mai frecvent in amenajarile hidroenergetice se clasifica in doua grupe :

- ventile de trecere, de ocolire, de sigurantd, ventuze de aerisire, clapete de siguranta,
clapete impotriva intoarcerii scurgerii, cepuri si diferite supape; - vane plane, vane-
pand, vane cu lentile duble, vane-fluture de diferite tipuri, vane sferice, vane cilindrice
sau conice.

In cadrul proiectarii, constructiei si exploatarii acestor echipamente se utilizeazi
uneori denumirea comund de vane pentru toate tipurile de stavile si de vane propriu-
zise, ceea ce nu este rational, tinand seama de functiile si formele constructive diferite.

Din punctul de vedere al modului de actionare, vanele, ventilele, analog stavilelor, se
pot imparti in trei grupe :

Grupa actiondrilor cu comanda directa si locala, caracterizate prin :

- actionare manuald, la echipamente cu gabarite mici;

- actionare electromecanicd, cu organul de demultiplicare de diferite tipuri, la
echipamente cu gabarite mari;

- actionare prin servomotoare hidromecanice, manevrate local, la vanele cu
dimensiuni mari i foarte mari.

Grupa actionarilor prin telecomenzi de la distanta, caracterizate prin actionari:

- electromecanice, completind cele expuse precedent cu relee si instalatii de
telecomanda;

- hidromecanice, cu servomotoare, sertare si gospodarii de ulei, telecomandate
hidraulic, pneumatic sau prin relee si instalatii de comanda electrice sau electronice;

- actionari cu telecomenzi mixte electrohidraulice.

Grupa actionarilor automate este caracterizatd prin inchiderea sau deschiderea
automata a vanelor si ventilelor, datoritd impulsurilor presiunii apei sau a loviturilor de
berbec, respectiv a vidului exagerat. Se deosebesc urméatoarele categorii :

- actiondri automate gravitationale, bazate pe momentul de Inchidere
dat de o greutate sau contragreutate, numai la inchidere, fiind apoi efectuata deschiderea
lenta, la comanda manuala, dupa trecerea fenomenului care a provocat inchiderea;

- actiondri automate hidromecanice prin relee de presiune sau de vid,
combinate cu servomotoare hidraulice;

- actionari automate electrice sau electromecanice, la impulsul de inchidere sau
deschidere dat de relee de presiune, de debit sau de viteza apei;



76 Masini hidraulice

- actiondri automate in gospodaria de ulei a vanelor mari, a regulatoarelor
hidromecanice de orice fel, In casa vanelor la baraje, la prize, la castelul de echilibru, in
fata turbinelor.

Se utilizeazd numeroase moduri de actionare a vanelor si ventilelor, care se aleg
in functie de conditiile de functionare impuse de exploatare.

6.2. Ventile, clapete, cepuri

Ventilele sunt organe de inchidere si reglare a debitului fluidelor (lichide
si gaze de orice fel) la care organul de inchidere, supapa, are o migcare ortogonala fata
de orificiul de scurgere. in ventil, directia de curgere a apei se modifica cu un unghi de
60...90°, revenind dupa ventil paralela cu axa conductei. Ventilele se utilizeaza in mod
curent la conducte de diametru redus D < 0,5 m. Variantele simplificate ale ventilelor
pentru instalatii sanitare sunt robinetele sau supapele mici, care nu fac obiectul acestui
curs.

6.2.1. Ventil de trecere

Schema principald a unui ventil de trecere (fig. 36-1,a) cuprinde urmatoarele
elemente: / - carcasa, 2 - peretii despdrtitori inclinati cu 45° fatd de axa conductei, 3-
supapa tip disc (una din variante), 4 - supapa conica sau fuzelata hidrodinamic, 5 - tija
de actionare filetatd si 6 - capac cu piulitd si presetupd. Alte variante constructive sunt
descrise in manualele de instalatii sanitare, respectiv organe de masini. Notand cu d
diametrul orificiului §i cu 4 cursa supapei-disc, din egalarea ariei sectiunilor de
trecere a apei rezulta :

2
s =" _ zn n=4
4 4
respectiv la supapa conica :
1d’
b=——o
4d,

6.2.2. Ventil de ocolire s1 ventil sincron

Ventilul de ocolire, numit si by-pass, ca orice ventil are cursa ortogonalda
la orificiul de evacuare (fig. 36-1,6) si functioneaza ca descarcator sau ca ocolire a unui
circuit hidraulic, la gospodarii de ulei, la ocolirea vanelor mari etc. Ventilul sincron cu
schema asemandtoare are rolul descarcarii debitului din carcasa spirald a turbinelor cu
reactiune, la scaderea brusca a sarcinii electrice, pentru a se limita lovitura de berbec in
conducte. Din punct de vedere functional ventilul sincron este un regulator de presiune
al turbinelor, a carui declansare este provocatd de regulatorul de turatie
si putere.
cel mai simplu ventil sincron are schema din figura 36-1,6 in care s-au notat: /- carcasa,
racordata la spirala turbinei; 2 - sectiunea de evacuare a apei spre canalul de fuga; 3 - 4 -
ventilul diferential cu diametrul de sus d;, de jos d» < dj; 5 - cilindrul in care se ridica 4;
6 - capacul; 7 - presetupa; 8 - resort comprimat; 9 si /0 - conducte legate la circuitul
avand presiunea p; = yH de la intrarea /.

La regim de functionare normal, forta totald pe ventil F trebuie sa aiba
directia in jos (socotitd negativa).
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Fzg[—alfp1 +(d12 —dzz)pl +d22p2]—R—G<O

F:%dzz(pz_Pl)_R_G<0

unde: p; reprezintd presiunea din carcasa spirald, p» > py sau p» < py (presiunea
atmosfericd), R - forta in resortul comprimat normal si G - greutatea pieselor mobile
(ventil, ax, jiglor, tija).

La descarcarea sarcinii electrice, regulatorul de turatie si putere, intrand
in actiune, va declansa simultan ridicarea tijei ¢ si a jiglorului j. Astfel se evacueaza
parte din apd In 4 spre B, unde domind presiunea micd p, = p,. Pe fata superioard a

o . g . o 1 N
ventilului dinspre 4 actioneaza presiunea p4 < p;, aproximativ p, = E(p1 +p, ) ). In

acelasi timp sub 4 ramane presiunea mare p; §i resortul comprimat suplimentar datorita

S PPPEA PP g

7

ot

Fig. 6.1. Tipuri de ventile

a. ventil de trecere: 1 - carcasa; 2 — pereti despartitori; 3 — supapa tip disc; 4 — scaunul supapei; 5
— tija de actionare; 6 — capac cu piulitd si presetupa

b. ventil de ocolire (by-pass, ventil sincron): 1 — intrare; 2 — iesire; 3 — 4 — ventil diferential; 5 —
cilindru; 6 — capacul; 7 — presetupa; 8 — resort; 9 — 10 —conducte;

c. ventil de aerisire (ventuza): 1- conductd; 2 - 3 — corp; 4 — orificii pentru aspirarea si evacuarea
aerului; 5 — cilindru; 6 — pistonul amortizorului hidraulic; 7 — suport; 8 — arc; 9 — ventil;
10 — tija; dispozitiv de fixare; 11 — conducte;

d. clapeta de siguranta: 1 — intrare; 2 — iesire; 3 — 6 —corpuri; 4 — capac; 5 — batiu; 7 — articulatia
bratului 10; 8. articulatia; 9. disc de inchidere; 10. brat;

e. cep simplu; f. cep dublu.
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Ridicarii ventilului va da forta R' > R.
Forta pe ventil, in noua situatie F' , trebuie sa fie dirijata in sus, deci pozitiva:

T T T '
F:—Zdlsz +Z(d12—d22)P1+Zd22Pz—R -G>0 6.1
, T - 4
F:—4d12[—p‘2P2J—d§(p1—pz)—R—G>0 (6.2)

. . . y . d . .
Din relatiile 6.1, si 6.2 rezulta raportul diametrelor —-. Se va tine seama ca prin
2

orificiul de diametrul d, trebuie sa se scurga debitul maxim care trece prin turbina:

0= u%dg /@% ~2.6d>NH

Cu aceste relatii se poate dimensiona ventilul si resortul.
6.2.3. Ventil de aerisire (ventuza)

in punctele de pe traseul conductelor sau al galeriilor sub presiune, in care la
anumite regimuri vitezele cresc peste o limita critica v,, presiunea va scadea la p, < py,
sub presiunea atmosfericd. Formarea unor asemenea zone de vid trebuie evitate,
existand pericolul cavitatiei. Totodata, la umplerea unei conducte fortate trebuie evacuat
aerul care se aduna in partile superioare si apoi, cdnd conducta este plind, se vor inchide
automat dispozitivele de aerisire.

Aceste functiuni le indeplinesc ventilele de aerisire numite si ventuze automate.
Una din variantele posibile de ventuze este prezentata in figura 6.1.c. in care s-au notat
cu : 1 - conducta; 2,3 - corpul ventuzei; 4 - gauri pentru aspirarea, respectiv evacuarea
aerului; 5 - cilindrul; 6 - pistonul amortizorului hidraulic; 7 - suportul superior, cu
resortul comprimat 8, 9, 10, 11 - ventilul, tija si dispozitivul de fixare; 12 - teava servind
pentru coborarea ventilului la comanda manuala.

Pe ventilul care inchide orificiul circular d, in pozitia inchis, actioneaza forta
hidrostatica F;, dirijatd in sus.

Resortul comprimat la pozitia inchis a ventuzei actioneaza cu forta R in jos, la
fel ca greutatea G a ventilului i tijei, asa cd forta totala F trebuie sa fie pozitiva, dirijata
in sus pentru a tine ventilul inchis etans:

F:Fh—RO—G:%dzp—kzo—G>0 (6.2)

Cand presiunea de sub ventil scade sub presiunea atmosferica, p’'<p,
ventilul trebuie sd se deschidd automat cu Az (in jos) si rezultanta F' trebuie sa fie
negativa, ca ventilul sa se deschida automat :

F’:%dzp’—k(zo+Az)—G—k,%<0 (6.3)

Aici s-au utilizat notatiile : k£ =— - constanta resortului si krA_ - forta
VA t
rezistentelor hidraulice si de frecare la coborarea lentd a ventilului. Mai trebuie scrisd

ecuatia de continuitate la miscarile aerului prin orificiul ventilului deschis cuAz:
Q=mdAzv, cu v, =50 m/s (aer). (6.4)
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Din relatiile (6.2), (6.3) si (6.4) se determina trei necunoscute : d, Azsi k, iar
celelalte marimi sunt date prin tema de proiectare. Pentru ca migcarea ventilului sa fie
amortizata, fard socuri, este prevazut amortizorul cataract 6, care mai poate servi si la
deschiderea voluntara a ventilului. In acest scop, prin robinetul tevii 12 se introduce apa
sub presiune din conducta in spatiul de deasupra pistonului 6, care coboara ventilul.

6.2.4. Clapeta de siguranta si clapeta impotriva
intoarcerii scurgerii

In anumite conducte fortate, mai ales pe cele de refulare a pompelor, nu este
admisibild reintoarcerea curentului. La fel in circuitele gospodariilor de ulei sunt
necesare asemenea organe de siguranta.

0 varianta de clapeta este prezentatd in figura 36-1, d, in care s-au notat cu : 1 -
intrarea, 2 - iesirea din corpurile 3 si 6, prevdzute cu capacul 4 si cu batiul 5; 7 -
articulatia bratului 10, care prin 8 sustine discul de inchidere 9, e—etangarea periferica
pe care discul este presat de arcurile 10 si 9 1n pozitia inchis. Pozitia deschis a clapetei
este ardtatd prin 8', 9’ 10’ In care caz clapeta este mentinuta in echilibru de forta
hidrodinamica F,.

In stare de echilibru la pozitia deschis a clapetei, corespunzitoare unghiului «,
momentul M7 in raport cu articulatia 7 va fi :

M; =Grsina—F;rcosat M, =0

Forta hidrodinamica, aria sectiunii i momentul fortei de frecare My au expresiile :

F, = ngScz[l —cos(90° — )] =0

T
S=="d*cosa

M, = uGrsina
si, ordonand ecuatia M7, se obtine :
(1+ u)Gsina —40C d* cos’ a[l - cos(90° - a)] =0 (6.5)

Pentru clapeta inchisd unghiul a se micsoreazad si devine ¢, frecarile dispar,
. . V) . . - ~ A A .
forta hidrostatica este F), = Zd p sl actioneaza spre stdnga, incat momentul M, devine

(M, )0 sl are expresia :
(M7)0 =Grsing,, + Fyrcosa, — Rrcosa, =0

unde R este reactiunea pe suprafata de etansare :
R =Gtga, + %dz » (6.6)

Aceasta reactiune R, actionand pe suprafata de etansare inelara s, cu diametrul d
si grosimea:

s =%[(d+§)2 ~d?]2 246
deoarece o << d ; da tensiunea unitara de strivire o :

R =50 =Glga, +%d2p



80 Masini hidraulice

0,5G d
=——tga, +0,393—p< 6.7

unde o, este tensiunea admisibila.

6.2.5. Cepul simplu si dublu

Cepul simplu cilindric (fig. 6.1, e), utilizat din timpuri vechi, se foloseste si in
prezent atat ca organ de inchidere foarte etansa, cat si ca sertar hidromecanic la unele
circuite de apa, ulei etc., cu debite si diametre mici. In pozitia deschis, cepul deschide
complet sectiunea conductei, fara pierdere de sarcind, iar in pozitia Inchis realizeaza o
inchidere etansa.

O slaba conicitate sporeste etansarea. Pentru reglarea unor servomotoare,
transformatoare hidraulice si a diferitelor utilaje de lucru, este util cepul dublu (cu doua
canate, fig. 36.1, f), care in pozitia f pune in legdtura 1 cu 3 si 2 cu 4, iar 1n pozitia f°
inverseaza circuitele 1 cu 4 si 2 cu 3.

Schimbarea circuitului se face prin radsucirea cepului cu 90°, fie manual, fie
electromecanic sau prin servomotor basculant cilindric.

6.3. Vane plane, pana, duble lentile si ochelari
2

La aceste vane organul de inchidere este deplasat paralel cu sectiunea o (fig.

6.2, a-c), respectiv ortogonal fata de directia de scurgere axiala prin conducta echipata
cu vana.

Forma organului de inchidere determina tipul constructiv, ilustrat in figura 36-2,
a-c, prin tipurile : vana plana simpla (fig. 6.2, a), vana-pana (fig. 6.2, b), vana cu doua
lentile etansand 1n ambele sensuri (fig. 6.2, ¢), vana plana ochelari (fig. 6.3).

Vanele plane sunt standardizate aproape in toate tarile si anume : cu diametre din
0,1min0,l mpandlad =1,0msidin 0,2 min 0,2 mpentrud > 1 m, pdnd lad =3 m.

Dupa presiunea din conducte vanele se clasificd in vane de joasd presiune
(p < 6 at), de presiune mijiocie (p = 6... 10 at) si de mare presiune (p = 10 ... 100 at).
Aceste tipuri se utilizeazd nu numai la conducte prin care curge apa, ci $i
orice alt lichid, gaz sau abur.

6.3.1. Vana plana simpla

Dupa schema din figura 36-2, a, vana plana simpla consta din : / — corpul vanei cu
flanse racordate la conducta; 2 — carcasa sub presiune, in care se ridica 3; 3—corpul de
inchidere (lentila) de diferite forme (circular, semicircular, iar sus dreptunghic); 4, 5—
capacul cu ghidaje si presetupa; 6—inele de etansare din cauciuc tare, alama sau bronz,
in functie de presiune si fluid.

Presiunea fluidului exercitindu-se pe lentild, aceasta freacd si uzeaza
puternic etansarile 6, care trebuie inlocuite frecvent, spre deosebire de vanele-pana si
cele cu doud lentile, la care lentila se desprinde de pe inelele de etansare fard si le
uzeze.
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Fig. 6.2. Tipuri de vane
a. - vana plana simpla; b. - vana pland; c. — vana cu doua lentile;
d. — vana fluture; e. — vana sferica; f. — vana cilindrica; g. — vana conica,

6.3.2. Vana-pana

in figura 6.2, b, b’ este prezentatd o vani-pani care are corpul de inchidere 6 ca
0 pana simetricd, etansatd in ambele sensuri: spre amonte prin inelul 7 pe carcasa [ si
prin 8 pe pana; spre aval, analog cu doua inele din cauciuc, alama, bronz sau alte aliaje.
Corpul 2 in care se deplaseaza lentila-pand 6 are forma cilindricd sau ovala

(cazul din fig. 6.2, b, b'), iar tija 5 ridica lentila prin diferite mecanisme manuale,
electromecanice, hidromecanice descrise mat jos.



82 Masini hidraulice

Fig.6.3. Vana plana ochelari
1.- corp cilindric; 2. — camerd inferioara; 2’ —inel; 3 — orificiu; 4 — camera
clopot; 5 — disc; 6 — inel de bronz; 7 — tija; 8 — lanterna; 9 — pistonul
servomotorului; 10 — cilindrul servomotorului; 11 — indicator de pozitie; 12 —
ventil; 13,14,15 — conducte; 16 — conducta de ocolire (by-pass).

6.3.3. Vana cu doua lentile

Varianta din figura 6.2, c etangeazd bine in ambele sensuri, in cazurile
cand pe conducta din stanga presiunea difera de cea din dreapta. Cele doua
lentile 3—3' cu fuse prinse central, sunt apdsate pe tija 5 si sunt presate si
centrate oblic pe garniturile din aliaje dure de forme inelare 4—4' Ca forma
exterioara, carcasa nu difera de cea a vanelor plane si pana.

6.3.4. Vana plana-ochelari

Un exemplu de vana plana-ochelari pentru diametre mari, d == 1,5 ... 3 m
si presiuni p > 10 at, este prezentat in figura 6.3. Patru vane de acest tip
sunt montate la golirile de fund ale barajului Bicaz. Vanele plane-ochelari (fig. 6.3) au
discul 5 prelungit in jos printr-un inel 2’ (ochelar) cu diametrul interior egal cu cel al

conductei. La pozitia Inchis, lentila 5 inchide vana etans prin inelele de bronz 6, iar in
2

pozitia deschis, locul lentilei il ocupa ochelarul, asa cad sectiunea de trecere Teste

neteda, farda intranduri, incat pierderile de sarcind localda sunt neglijabile

V2 2

0
h, = =0,0826{ =, =0
F =6 2% ¢

Carcasa vanei, compusa din piesele 1-2-3-4 (fig. 6.3), cuprinde jos ochelarul, iar
la 4 lentila escamotata. Tija 7 este prelungitd in sus pana la pistonul 9 al cilindrului
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servomotorului 10 si mai sus spre indicatorul de pozitie 11. Actionarea va fi aratatd in
aliniatul 6.3.5.

Se observa ca vana are gabarite exceptional de mari §i In consecintd, greutatea mare
sporeste investitia. Inaltimile elementelor componente depind de diametrul d,: @ = (1,4
1,5 d;b==1,6d;c=(0,6..0,7)d; h=(14..1,5)d siD== (1,2 ... 1,3) d.

inél‘gimea totald a + b + ¢ + d + h, plus scala, este in medie de 7,7 d. Daca se
tine seama si de gabaritul liber de deasupra vanei, casa vanei are indltimea de 10 d.

Din aceste motive, la diametre peste 2 m se adopta alte tipuri de vane, cu
gabarite si greutati mult mai mici.

6.3.5. Moduri de actionare ale vanelor plane, pana,
duble lentile si vanelor ochelari.

Dupa marimea fortei si vitezei de ridicare, adica implicit a diametrului interior d,
se aplica diferite moduri de actionare : manual, manual cu multiplicatoare mecanice,
electromecanice sau cu servomotor hidromecanic.

La vane cu d < 0,5 m si p <6 at, tija lentilei este filetatd pe o lungime de 1,2 d si
piulita superioara, rasucitd prin volan manual, permite ridicarea foarte lenta a lentilei.

La vane mijlocii, d = 0,5 ... 1,5 m si p < 6 at, actionarea se face prin manivela cu
demultiplicarea prin roti dintate (fig. 36-6, a, b).

La vane mari actionarea este electromecanica, de exemplu, conform schemei
6.6, c, in care s-au notat cu : / — electromotorul, 2 — melcul, 3, 4 —prima pereche de
roti dintate, 5, 6 — a doua pereche de roti dintate, ultima roata 6 avand o bucsa-piulita,
va ridica tija filetata.

La vane cu diametru si presiune foarte mari este mai sigurd §i economica
actionarea hidromecanicd, exemplificata prin servomotorul din figura 6.3.

Pistonul servomotorului .9 primeste alternativ presiunea mare §i mica a
lichidului motor (apa, ulei). Sertarul distribuitor /4 al apei sau uleiului sub presiune, de
exemplu, de tipul cepului dublu (fig. 6.1, f), functioneaza astfel la deschiderea vanei
uleiul este distribuit sub p = 10 — 20 - 40 at, din 14 prin 12 sub pistonul 9. In acelasi
timp uleiul din cilindru, peste piston, se evacueaza sub presiunea p = 1,1 py prin
conductele /3—135, trecand prin canatul al doilea al cepului.

La inchiderea vanei se inverseaza circuitele : presiunea mare intrd prin /3 in
cilindru peste piston si prin /2 se evacueaza uleiul sub o presiune putin mai mare decat
cea atmosferica.

Actionarea cepului /4 poate fi telecomandata din centrald sau automatizata pe
baza impulsurilor date de relee de presiune sau de debit.
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6)

Fig. 36-6. Scheme de actionare a vanelor plane :
a) actionare manuala: 1 - roata dintatd; 2 - roata dintatd; 3 — roatd de mana; 4, 5 — lagarele
rotilor dintate; 6,7 - corpul vanei; b) actionare manuald; 1, 2 —roti dintate conice;
3 - manivela; 4,5 - lagarele rotilor dintate conice; 6,7 - corpul vanei;
c) actionare electromecanica: 1 - electromotorul; 2 - melcul;3,4 — prima pereche de roti dintate;
5,6 — a doua pereche de roti dintate; 7 - corpul vanei.

6.3.6. Calculul parametrilor principali ai vanelor plane

La vana plana simpla (fig. 6.2, a si 6.6, a, b) inchisd, actioneaza forta
hidrostatica F) orizontald, greutatea aparentd a lentilei si tijei G, verticale
si frecarile : 4 F, pe inelele de etansare a lentilei, respectiv momentele fortelor de

frecare in : presetupa, piulita tijei filetate, in sistemul de roti dintate si in lagarele
actiondrii manuale.

Notand cu : d - diametrul conductei, p = yH, . daN/m’, G = y,V =kd*> daN
greutatea elementelor mobile (lentila, tija), G, - greutatea aparenta, y, = 7800 daN/m’
(otel), » =1000 daN/m’ (apa) si 7o =0,2 - coeficientul de frecare otel pe bronz, iar R -
forta verticala 1n tije, se pot deduce usor expresiile acestor forte :

Yo
F, = i F, R=F+G,=(157H,, +087k)d* (6.8)

Fy = %dzp =785d°H, G, = G(l - lj ~0,87kd’

Puterea maximd de actionare P,, momentul inceperii deschiderii,
se calculeaza cu 77 = 0,8 - randamentul mecanismelor, care tine seama de frecarile de la

filetul tijei panda la elementul de actionare (manivela la vane foarte mici si

o o dh o
electromotorul la cele mari) si viteza de ridicare v =—, unde h este cursa lentilei:

dt
p-R 4. (2,62H,,,, +0,0146k)d* i cp, (6.9)
757 dt dr
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Se observa ca si la vanele mijlocii sau mari, puterea necesara poate fi limitata la

. ) . . ) . dh m -
cativa cai putere, daca se reduce corespunzator viteza de ridicare v = 7 <0,01 —.In
t s

orice altad pozitie semideschisd R §i P sunt mai mici.
Pe baza coeficientilor hidrodinamici ¢, u,k,,k, masurati, tabelul 6.1, se poate

calcula curgerea prin vana deschisa in diferite pozitii, cu x cursa de inchidere raportata
la diametrul vanei d (x = 0 pentru vana deschisa si x = d pentru vana inchisa). La fel se
calculeaza fortele hidrodinamice pe corpul de inchidere cu D si grosimea b, Fy —
orizontal §i F, — vertical.

Tabelul 6.1.

0,07 | 0,126 | 0,337 | 0,71 | 1,31 | 2,50 | 5,0 |10,1| 31 200

0,96 | 0,942 | 0,866 | 0,76 | 0,65 | 0,535 | 0,448 | 0,3 | 0,176 | 0,07 0
0 10,038 0,09 /0,18 0,29 | 0,44 | 0,61 | 0,76 | 0,87 | 0,94 | 1,0
0 0,18 | 0,51 10,77] 0,93 | 1,0 1,0 10,93 ] 0,79 |0,48|-0,04

ElE R N

Pierderea de sarcind /. este caracterizatd prin coeficientul ¢ i viteza

v=f (%) , 1ar debitul Q prin coeficientul de curgere:

_ v (x _ T _ (1) !
hr—cjzg—F( j Q_y4dv,/1+§_fd =Tz (6.10)

d
Fy = 40k,(1+ ¢ W*D? F,=51k,(1+ ¢ W Db
Fortele in tija vanei: R, - Inchidere, R,- deschidere, cu frecari x=0,1+0,2 si
G, greutatea aparentd a corpului mobil sunt:

R = uFy—F,~G= 4Ok0(1+§)v2D2[/1—1,275 :VZJ—G

0

R, =uFy +F,+G = 40k0(1+§)v2D2[y+1,275 :ﬁ} G
0
La vana pana se studiaza fortele pe baza figurii 6.7. La pozitia inchis, figura 6.7,
a,b, tija filetatd trebuie sa exercite forta S; dirijatd in jos, pentru a realiza o inchidere
perfect etansa, cu efect de pana.
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Fig.6.7. Baza calculului de rezistenta a vanelor plane
a) pozitia inchis a vanei pand; b) poligonul fortelor pentru pozitia inchis;
¢) poligonul fortelor pentru momentul deschiderii; d, e, f) cazul carcasei ovale sau eliptice.

Fortele componente sunt: Fh — forta hidrostaticd orizontala; G, =G —A4 — greutatea
aparentd; F, — componenta verticald a penei aval; 7 — frecarea tangentiald la pana; N —
reactiunea pe pana.

Expresiile acestor forte sunt:

F, :%dzp F, =%d2p-tg0{ G,=G-A=087kd>
S, = Fligla + f)-1ga] R=\(G, +Ff +F} 6.11)
N =—-Rcosf T =-Rsinf

La inceperea deschiderii este valabil poligonul fortelor, figura 6.7.c, din care
rezultd forta de ridicare:

V4
S, = thg(ﬂ—a)zzdzp-tg(ﬂ—a) (6.12)
Mai este utila cunoasterea sectiunii de curgere S, si a coeficientului ¢ al

. . - . . o X
pierderilor de sarcind locale, in functie de cursa de inchidere Pl tabelul 6.2. La vana

X

=0, raportul sectiunilor 7:; =1 corespunde coeficientului ¢ =0,6, iar la

L. X
deschisa — =
d 2

4

vana inchisi = =1 rezulti sz =0si >,
d i

4

Tabelul 6.2
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5 1 09 (09 (081|072 |0,6|0,48|0,35]0,24 0,13 |0

h,
&= 0,06 | 0,11 | 0,24 0,47 | 0,88 | 1,6 |3,4 |7 18 1300 | o

v
2g

Carcasa n care se ridica lentila are forma cilindrica la presiuni foarte mari, ovala
la presiuni 10... 20 bari si plata la p <10 bari.

Calculul de rezistentd este important la vanele cu carcasa sudata, la cele turnate
se verificd numai la tensiunile maxime, stiind ca tehnologia turnarii impune grosimi
acoperitoare din punct de vedere al rezistentei.

La carcasa cilindricd de diametru d exprimat in cm si la presiunea p in bari,

grosimea peretelui s, in cm, se calculeaza dupa formulele cunoscute:
, e d, s
- tensiunea tangentiald o, = 2_p < 0, (admisibila)
s

o,= dp =0,5-0,
4s
La carcasa ovala sau la cea eliptica, figura 6.7.d, momentul M, fatd de un punct
periferic P(x,), curaza p =+/x* + y* , respectiv M, in 4, de pe semiaxa cu raza mare a
si Mp pentru semiaxa mica b au expresiile:
MA=O,5p(a2—r,-2) MB=0,5p(b2—r,-2)
M, =M, +05p(p* —a*)=05p(p* - 1?) (6.13)
Cu modulul de rezistentd W al fasiei peretelui, cu grosimea s si latimea 1 se
obtin 1n punctul oarecare P:

1.2 5 M, 3p(, .\ daN
cm o, =——=tT— -
b w 52 (,0 ) cm?

- axiala

W = - la incovoiere

o= p - tensiunea tangentiald

Op=0+0, ZP{——S%(Pz _’/}Z)j|

st [%+g(gji%(“2 _r"z)} (6.14)
o, :p[m@g(bz_nz)}

s s\s/) s
unde 7; este raza de inertie a cercului care trece prin C, 1n care se considera concentrata

1
masa peretelui carcasei cu momentul de inertie polar /,. Se considera grosimea peretelui
s neglijabila fata de semiaxele a i b :
r=0577(a+b)
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1
r=|x*+b? +M(3b2 —xz) ’
x+1,047b
La sectiunea eliptica % depinde de raportul 2, dupa cum urmeaza in tabelul
a
6.3:

Tabelul 6.3
31 [ 1,L75(1,34 1,12 1,0

0,2 104 (06 |08 |1

Q|| |y

6.4. Vane fluture

6.4.1. Descrierea vanelor fluture

Organul de inchidere si reglare a debitului este un disc circular, lenticular,
basculand in jurul unui ax transversal curgerii prin conducta. Axul discului, orizontal
sau vertical depinde de modul de actionare si este calculat cu o micd excentricitate e,
figura 6.8, fatd de centrul diacului pentru a se realiza la discul inchis un moment de

inchidere, care asigurd o etansare periferica buna.

Fig.6.8. Vana fluture actionatd mecanic
a) — vedere din fata; b) — vedere din lateral;
1- melc; 2, 3, 4, 5 — perechi de roti dintate; 6 — carcasa tubulara,
Z — disc lenticular, 8- sector; 9 — fus antrenat; 10 — batiu;
In pozitia deschis discul este paralel cu directia de curgere, figura 6.8 b, iar 1n

pozitia inchis planul discului are un unghi o =75+90° fata de axa conductei, figura
6.9 a. Carcasa este un tronson de conductd cu flanse la capete, avand lungimea

1=(0,45+0,55)d si diametrul egal cu cel al conductei.
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6.4.2. Moduri de actionare a vanelor fluture

Actionarea urmareste nu numai inchiderea si deschiderea totald, ci si reglarea
debitului prin bascularea discului cu unghiul « variabil fatd de axa conductei. Modul
de actionare depinde de: diametrul d, presiunea p =yH de felul actionarii la

max 2
(comandd manualad sau automat), amplasamentul vanei, tipul mecanismelor (mecanice,
electromagnetice, hidromecanice) sau de conceptia constructiva a proiectantului.

v/
g
v+ i

§ 9 ot
\——@)-iu
[

AR

T

LT T
Fig.6.9. Moduri de actionare ale vanelor fluture

a) — actionare cu servomotor si cremaliera sector: 1 — disc lenticular; 2 — brat; 3 — sectorul
cremalierei; 4 — tija; 5, 6 — servomotoare;

b) actionare cu doud servomotoare: 1 — disc lenticular; 2 — fus; 3, 5 — articulatii cu parghii duble;
4, 8 — servomotoare; 6, 7 — conducte;

c) actionare gravitationald si electromagnetica: 1 — disc lenticular; 2 — fus; 3 — parghie; 4 —
articulatie; 5 — servomotor; 6 — sustindtori; 7 — maneta; 8 — parghie; 9 — parghie; 10 — electromagnet; 11 —
disc de soc; 12 — camerd; pompa de ulei; 14,15 — by-pass; 16,17 — robinete;18 — racord,

daN

cm
fortate i microturbine, actionarea poate fi manuald cu multiplicare modesta prin roti
dintate sau prin parghii cu sector.

La produse pd <100

, la baraje, prize, case ale vanelor conductelor

daN | . . e A .
La pd <100 ——, cand nu se pretinde actionarea automata si cand tipul de
cm

manevra poate fi mare, este economica antrenarea mecanica. La vana din figura 6.8 a, b,
s-au notat: 1 — melcul actionat manual; 2, 3, 4, 5 — perechi de roti dintate; 6 — carcasa
tubulara; 7 — disc lenticular; 8 — sector; 9 — fus antrenat; 10 — batiu.

La pd > 1 000 kgf/cm, acelasi mod de actionare ca cel precedent, insd
antrenarea se face prin electromotor.

La pd = 1 000 ... 10 000 kgf/cm la vane cu actionare comandatd sau
telecomandatd, antrenarea este hidromecanica. Astfel, pentru vana din figura
36-10, a, fusul antrenat al discului / are un sector 2, care este basculat prin tija
cremalierei 4. Miscarea de translatie a tijei 4 o efectueazd doua servomotoare -5, 6
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asezate 1n linie, fiind comandate cu wulei sub presiune de la un
sertar cu ulei. Pentru vana din figura 6.9, b fusul 2 al discului / are impanata o parghie
dubla 2—3—35. Capetele 5 si 6 sint antrenate prin tijele servomotoarelor 4 si § care sint
cuplate. Conductele 6, a—b si 7, a—>b distribuie uleiul sub presiune de la un cep dublu
sau sertar care reuneste tevile 6—7 cu hidroforul gospodariei de ulei.

Vanele-fluture cu inchidere rapidd si automata, instalate la capatul amonte
al conductelor fortate sau inaintea turbinelor, sint actionate mixt : gravitational si
electrohidromecanic. Acestea se executd in multe variante constructive, dintre care una
este prezentatd in figura 6.9, c, care a functionat normal la hidrocentrala Dobresti, de la
1930 incoace.

Discul / fiind deschis este actionat prin fusul 2 si pirghia 2—3—4 in sensul
inchiderii bruste si automate datoritda momentului greutétii G, centrata pe tija 4—5—6.
in pozitia inchis, aceste organe se gasesc in /', 4’ 5"

Deschiderea se face prin servomotorul 5 si presa de ulei /3 si pentru a nu
necesita forte prea mari se manevreaza conducta de ocolire (by-pass) /4—I15—
—16—17.

Functionarea automatd se impune datoritd rolului de vana de sigurantd
la capatul amonte al conductei fortate. La o avarie a conductei sau a turbinei trebuie sa
se inchida automat vana-fluture in 1 ... 3 secunde. Declangarea inchiderii bruste se poate
face succesiv, dupa nevoie, automat la avarie. La o spargere a conductei sau a turbinei

: . 9 9 40, . ..
creste viteza in conducta fortatd peste cea normald v, = JQ;, iar discul de soc /1 este

rabatut la o viteza v >1,2v; ridicand prin /2 parghia 8. Astfel, la opritorul 9, rotit spre

dreapta, se desprinde sustindtorul 5, asa ca tija 6—4—25 cade brusc sub actiunea greutatii
G, inchizand discul din 7 in /".

Declansarea inchiderii bruste se poate face si telecomandat de la tabloul de
comanda al centralei, cand se observa un fenomen anormal, care ar putea duce la o
avarie a turbinei sau a conductei fortate. in caz de pericol, prin apdsarea pe un
comutator, un circuit electric (trifazic 110 V sau 220 V) actioneaza electromagnetul /0,
care prin 9 si 6 declangeaza inchiderea discului. Declansarea se mai poate face manual,
la revizii sau la probele echipamentului, in care caz se trage de maneta 7 spre stinga,
care declanseaza discul cum s-a descris anterior.

Pentru umpleri, goliri, evitarea formarii unui vid inaintat serveste ventuza V
descrisa n 6.2.3.

Analog cu anumite particularititi functioneaza vana-fluture exemplificatd in
figura 6.8, fard a avea nevoie de o greutate, ci numai de un servomotor S, actionat in
mod automat sau semiautomat, respectiv prin telecomanda.

6.4.3. Etansarea discului si presiunile maxime

Vanele-fluture, construite cu doud decenii in urma, erau caracterizate prin :
pierderi de debit relativ mari, In pozitiai: limitarea presiunii, respectiv a indicatorului
pd: aplicarea lor mai ales ca Inchizatoare rapide si de sigurantd, nu insd ca vane de
etansare.

Vane-fluture fara etansari speciale dau pierderi de debit ¢ care depind de gradul
de prelucrare al marginilor discului si al suprafetei de contact pe tub. In bibliografie se
gdsesc putine indicatii privind ¢ = f (d H ), astfel se cunosc relatiile:
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1
¢=(0.04d+0,02a? )2 L (6.15)
S
Iy
g=043d3H? =
S

Datoritd acestor pierderi, in trecut se dubla vana-fluture de inchidere rapida si de
siguranta printr-o a dona vana etansd, de exemplu, cu una plana instalata in serie.
In ultimul timp s-au rezolvat aceste probleme, vanele-fluture sint etansate perfect si pot
fi utilizate la presiuni pana la p,,,, < 40 bari la d < 2,5 m, respectiv dpx = 10 mla p <
10 bari.

Fig.6.10. Etangarea discului vanei fluture
a) varianta I: 1 - disc; 2 — garnitura de cauciuc; 3 — carcasa;

4 —banda de otel inoxidabil; 5 — dispozitiv de prindere a garniturii;
b) varianta a II-a; 1 — disc; 2 — piesa de fixare a garniturii;

3 — carcasa; 4 — garniturd de cauciuc; 5 — surub;
¢) varianta a [1I-a; 1 —disc; 2 — piesa de etansare; 3 — carcasa;

4 — tabla; 5 — garnitura inelara de cauciuc.

Etansarea discului fatd de carcasa tubulara se face in multe moduri, dintre care
figura 6.10 ilustreaza pe cele mai uzuale. Garniturile sunt din cauciuc special sau de
bronz si usor de inlocuit.

6.4.4. Studiul hidrodinamic al vanei-fluture

Lentila unei vane-fluture este un profil hidrodinamic introdus intr-un curent de
apa in migcare de translatie (in fig. 6.11 — orizontal), asa ca in functie de inclinarea cu
unghiul variabil, in limitele a = 0 ... 90°, va suporta forta hidrodinamicd R. Aceasta este
rezultanta portantei hidrodinamice Rz ortogonald la viteza de la intrare v, si a

rezistentel R, in directia vitezei v,, . Dupa [1] fortele hidrodinamice au expresiile:

R = gchvfa ~ 40D*C,v2,
R = ngSvfa ~ 40D*C.v7, (6.16)

R =40D*?2\[C? +C? = 40D%2,C3
Forta R are ca punct de aplicatie centrul de presiune C, situat Ja razar = ¢ + e de
la centrul O’ al lentilei; ¢ = C—O este bratul de parghie al fortei R si e = O—O'
excentrici-tatea lentilei fatd de centrul 0 al carcasei tubulare cu diametrul interior D,



92 Magini hidraulice

egal cu al conductei. Rolul excentricititii e este de a da lentilei in pozitia inchis un cuplu
suficient de mare pentru a o presa pe etansdrile periferice ale carcasei.
Coeficientul Cy = f (Cx,a) se obtine fie din polara lentilei incercate pe model de

laborator, fie masurand la vana 1n natura pierderea de sarcina :
2
Vi _Di— D
hy=go-=H—2f(a) (6.17)
2g Y
Presiunile p; 1nainte de vana, si p, la o distanta suficient de mare in aval de ea, se
masoara cu manometrul diferential de precizie. Astfel, se obtin :

R=40cD> 28 _ C(a)D?h,,,
¢
Cr C

Cla)=40-2g—% =785-F (6.18)
¢ <l
d 1,5
unde: $i=¢p+ 3,2(5)

5= %.D?{ 1-sink)

-~ =

-
T
\

e —— S——

\

fF
i

I\

Nt

Reos(-()

Fig.6.11. Elementele de calcul pentru vana fluture
a) sectiune longitudinald; b) sectiune transversala

Aplicand ecuatia de continuitate inainte de vana (indicele 1—O0 la vana deschisa
a=0 sil - ala discul partial inchis cu unghiul «) si in sectiunea 2 (fig. 6.11, b) se
determina vitezele :

40,

Vio ZE cu QO = anax

40,
Via = 7Z'D2 cu Qa = QO

2 Q"‘. =1l+sina &zl—sin a
Voo Qo(l—sma) o)
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2

Vig Q2 .
o =415 = 00826 5, (1-sin? f (6.19)
R= 0,0826Q—§F(a)
D2
Fla)=C(a), (1 —sin’ a)z
4 _o,1

In tabelul 6.4 s-au calculat aceste marimi pentru doud grosimi relative D

respectiv 0,2. In ultimul rand, R este calculat, ca exemplu, pentru o vani cu D =4 m, H
=100 m,

3 2
0,=120 2 R= 0,0826(%) F(a)=7434F (o) daN
S

La a = 90°), forta devine hidrostatica Ry, = yH %DZ =1257000 daN .

Tabelul 6.4.
Valorile parametrilor hidrodinamici pentru discul vanei fluture
a’ 0 10 20 40 60 80 90
% 1 0,970 0,883 0,587 0,250 0,030 0
0
Sy
S 1 0,826 0,658 0,357 0,134 0,015 0
0
v
v_2 1 1,174 1,342 1,643 1,866 1,985 2
1-0
C(a) 139 535 916 970 814 788 785
So 0 0,52 1,54 10,3 118 15000 0
R(tf) 3 30,3 97,1 263 447,5 790,8 1257

Cuplul de inchidere al discului se compune din cuplul hidrostatic, cel dat de
greutatea discului cu excentricitatea e si cuplul fortelor de frecare. Dintre acestea,
ultimile doua pot fi neglijate, fiind mult mai mici decat cuplul hidrodinamic:

M =R(c+e)cos(d — )
Se inlocuieste ¢ +e =r, forta R si se obtine:
M = DR%COS(5 —a)=C(a)Dh, %cos(é‘ ~a)
M=K, Dh, (6.20)
C(a)% cos(6 —a)

r___ K
D C(a)cos(6-a)

Km
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Capitolul 7. Calculul de proiectare al unei pompe centrifuge

7.1. Prezentarea temei de proiectare; alegerea unei solutii
functional-constructive si justificarea alegerii

Tema de proiect

Sa se proiecteze o pompa centrifugd avand urmatoarele caracteristici:
- debitul Q=....... m’/h

- 1inédltimea de pompare H= ...... m

- turatia recomandatin=.......... rot/min

7.1.1. Alegerea lichidului de lucru

Se alege un lichid de lucru avand urmatoarele caracteristici:
- temperatura,

concentratia;

greutatea specifica;

viscozitatea dinamica;

- presiunea de vaporizare.

7.1.2. Justificarea solutiei constructive

Pompa de proiectat este o pompa centrifugd monoetajata cu rotorul in consola,

in constructie modulara, avand dimensiunile de gabarit impuse international, conform
STAS 8696-85. Carcasa, conductele si motorul electric raman fixe, schimbandu-se doar
piesele de uzura: lagarele si etansarea.

Dn,

a f
Dn,

< >

Fig. 1 Pompa centrifugd monoetajata
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Aceastd pompa va fi utilizatd in industria chimica functionand 8 h/zi si prezinta
avantajul de a permite interventii rapide in exploatare.
Dimensiunile de gabarit standardizate se trec intr-un tabel.

Dna hz = ny

Dn, = = n3

Dn = 1= =

a= 11 = m; =

f= W= my =

h1 = n; = d1 = d2 =

7.1.3.Alegerea materialelor pompei

Materialele din care sunt confectionate piesele ce compun pompa pot fi metalice
sau nemetalice. Ele se aleg tindnd cont de rolul functional al fiecarei piesa componenta,
o deosebita importanta fiind acordata celor care vin in contact direct cu lichidul de lucru
vehiculat.

In functie de felul cum fluidul de lucru actioneazi asupra materialelor cu care
vine 1n contact, exista cinci clase de coroziune.

Clasa de coroziune Pierderea de material Rezistenta la coroziune
[g/m’h]
0 <0,1 foarte buna
1 0,1 +1 buna
2 1+3 suficienta
3 3+10 slaba
4 > 10 foarte slaba

Pentru realizarea performantelor cerute pompei si pentru o mai buna functionare
impunem o clasa de coroziune cat mai avantajoasa.

Materialele cu clasd de coroziune 0 pot fi folosite rational pentru orice piesa
componentd a pompei, indiferent daca cine sau nu in contact cu fluidul de lucru, mai
putin rotorul. In cazul rotorului, dintre materialele recomandate trebuie ales un material
care sa reziste la actiunea vitezei periferice a motorului.

1. Se adopta din STAS o marime standardizatd pentru D, s§i anume D, —
diametru nominal, va rezulta:

7-D,-n
Uy = ——"—
60
2. Utilizdm expresiile:
H 0
v u; ¢ 7-D;
2g

Din expresia lui y rezulta:
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In functie de valorile vitezei periferice u, pentru rotor se recomanda urmitoarele
materiale:

- pentruu, < 10 m/s: Pb, ceramici, sticla, portelan, grafit, PVC;

- pentru u; = 10 + 30 m/s: fonta cenusie;

- pentru u; = 30 + 45 m/s: bronz;

- pentru u; =45 + 63 m/s: otel turnat, otel aliat, otel forjat;

- pentru u; > 63 m/s: otel aliat, otel forjat.
Pentru carcasa materialul se alege in functie de inaltimea de pompare.
Se recomanda etangarea frontala M3, figura 2.

Materialele folosite pentru piesele componente:

- inelul mobil (S));

- inelul fix (B));

- garnituri (E);

- arcuri si alte piese speciale (F).

Nl 208 re

Fig. 2. Etansare frontala
7.1.4. Justificarea turatiei recomandate

Alegerea turatiei se face in functie de mai multi factori:
a. inaltimea de pompare H.
- daca H > 50 m-cl se recomanda n = 2920 rot/min,
- pentru H < 50 m-cl se recomanda n = 1450 rot/min.
b. debitul Q: influenteazd in mod direct turatia, ca si sarcina, la un debit mic,
turatia fiind corespunzatoare.
c. rapiditatea pompei ng:
1/2
nq = - %/4
H
unde: n — turatia [rot/min];
Q — debitul [m*/min];
H — inaltimea de pompare.
Rapiditatea pompei la anumite valori critice, in functie de care e impartitd in mai
multe clase: RS, R10, etc.
ng = 6,3;9; 10; 12,5; 16; 20; 25; 32; 40; 50; 63; 80; 100.
d. pierderile de sarcina: trebuie sa fie cat mai mici Zhr ~u; ~n

Avantajul unei turatii mari fiind preponderente, deoarece creste inaltimea de
pompare, scade gabaritul, creste productivitatea si puterea de antrenare poate fi mai
mica.
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7.2. Calculul puterii hidraulice utile

Puterea hidraulica este data de relatia:
y-O-H
== [W
f 102 [W]
unde: vy — greutatea specifica [daN/m’];
Q — debitul [m’/s];
H — sarcina [m)].

7.2.1. Alegerea randamentelor

Stadiul actual al proiectului, reflectind cunoasterea a relativ putine date: H, Q, n,
Ry, ng, fluidul de lucru, si materialele pompei, nu permite un calcul riguros al
randamentelor, recurgandu-se la estimarea acestora la functionarea pompei in punctul
nominal.

7.2.1.1. Randamentul volumetric

Randamentul volumetric este dat de relatia:
:2: Qt —q :l_q(H7n) <1
Qt Qt Qt

m,

unde:
Q — debitul aspirat prin flansa de aspiratie;
Q; — debitul teoretic sau debitul vehiculat prin rotor.

Randamentul volumetric tine cont de pierderile de debit la etansarea rotorului.
Debitul Q care intra (la aspiratie) este egal cu debitul care iese (la refulare).
Presiunea de la iesire este mai mare decat presiunea la intrare. Datoritd acestei diferente

de presiune apare un circuit parazit de lichid (debit parazit).

Fig. 3. Pierderi de debit in rotor
a. etansare cui contact, etansare longitudinald cu material moale;
b. etansare fara contact, prin labirint.
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Deci in rotor se gaseste un debit:
Q=Q+q

acesta este un debit teoretic si este constant; din experienta de proiectare si
exploatare valoarea randamentului volumetric este cuprinsa in intervalul n, € [0,85 +
0,95].

Criteriile dupa care se determind valoarea concretd a randamentului m, sunt:
inaltimea de pompare, debitul, numarul de labirinti (interstitii fatd/spate), rapiditate.

De exemplu daca folosim i = 2 labirinti debitul parazit q creste si randamentul
volumetric 1 scade, iar daca folosim un labirint debitul parazit scade si randamentul
volumetric ny creste.

Rapiditatea pompei nq este direct proportionald cu randamentul volumetric,
influentandu-1 in mod corespunzator.

Daca inaltimea de pompare H este mica, debitul parazit este destul de mic, deci
randamentul volumetric va fi destul de ridicat.
Daca consideram randamentul in functie de constructia rotorului atunci pentru un
rotor de latime mica va rezulta un debit parazit q mic vom avea rapiditatea pompei nq
mai mica si randamentul volumetric 1, mai mic. Pentru un rotor lat va rezulta un
debit parazit q mare avand rapiditatea pompei nq mai mare si randamentul volumetric
Ty mai mare.

7.2.1.2. Randamentul hidraulic

Randamentul hidraulic este dat de relatia:

_H_H’_Zhr_l zhf

H H

t t t

T <1

unde:
H —inaltimea de pompare realizatd de o pompa cu rotor real care vehiculeaza

fluid real;
H; — inaltimea de pompare teoreticd, realizatd de o pompa care are ca rotor real
dar care vehiculeaza un fluid ideal;

Zh, - suma pierderilor de sarcina in pompa, intre flansa de aspiratie si cea de

refulare;

Urmarind traseul fluidului: flansa de aspiratie — racordul de aspiratie — canalul
rotoric — canalul carcasei — racordul de refulare, se constata ca apar atat pierderi de
sarcina distribuita cat si pierderi locale.

Dho=>h,+>h

Zh , - pierderi distribuite;
Zh,, - pierderi locale.

Dupa efectuarea inlocuirilor vom avea mai departe urmatoarea relatie pentru
calculul pierderilor de sarcina in pompa:

oz,

unde:

unde:
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Z & - pierderi locale: la intrarea in confuzor, in cotul rotorului, in difuzorul

carcasei spirale, prin soc hidraulic (daca fluidul loveste dintr-o parte);
/ . S . . R C L
/1; - pierderi liniare: la intrare (in stut), in canalul rotoric, in carcasa spirala, la

iesire.

Randamentul uzual se incadreaza in valorile: n, € [0,8 + 0,93].

Criteriile de alegere a randamentului hidraulic sunt urmatoarele:

- puterea hidraulica utild P, — daca avem de a face cu o putere hidraulica mica
proportionald cu raza hidraulica adica ca si aceasta din urma sa aiba o valoare scazuta,
atunci valoarea randamentului hidraulic n, va creste.

- raza hidraulicd Ry, — variaza direct proportional cu rapiditatea si anume pentru o
valoare ridicata a acesteia va creste si valoarea randamentului hidraulic.

- turatia — pentru turatii cu valori relative mici, randamentul scade; pentru turatii
cu valori relative mari, valoarea randamentului va creste.

- constructie — pentru rugozitati mari ale suprafetei vom avea pierderi de sarcina
mari deci randamentul scade.

7.2.1.3. Randamentul mecanic

Randamentul mecanic este dat de relatia:

gl PP Pu | P P
" P R, p,p M 7A
unde:
Py, = y-Q¢-Hy, — puterea din palele rotorice transferata fluidului;
P, — pierderile mecanice in lagare si etansare;
B D
P, = k(D—,Re = 2u2j~7/ﬂm -D; -u; =k'-y-D;] -n’ - puterea
2
pierduta prin frecarea discurilor;
P, . .
n,, =1 ——- - randamentul mecanic propriu-zis;
Era — coeficient de frecare a discului.
Pm = Pr + Pet
unde:

P.=(0,5+1,5) % P, — pierderile in rulmenti;
Py = (2 +4) % P, — pierderi 1n etansare;
Pt = (7 + 15) % P, — pierderi prin frecarea discurilor.

Randamentul total va avea relatia:
=1, 11,
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7.3.  Calculul puterii de antrenare si alegerea motorului electric
7.3.1. Calculul puterii de antrenare

Randamentul total este dat de relatia:
va rezulta:

unde: P, - puterea de antrenare.
7.3.2. Alegerea motorului electric

Alegerea motorului electric se face functie de puterea de antrenare necesara si
turatie, astfel incat va fi indeplinita relatia:
Pme 2 Py
Din STAS 1893-72 se alege tipul motorului.
Coeficientul de suprasarcind se calculeaza cu relatia:

Pur 10514
P

a

k, =

N

dacd aceasta conditie este indeplinita inseamna ca motorul este bine ales.

7.4.  Calculul arborelui (alegerea penei si verificarea ei, calculul intrarii
in rotor, calculul iesirii din rotor, alegerea flansei de aspiratie)

7.4.1. Predimensionarea arborelui

Se face un calcul de predimensionare la torsiune. Se calculeazd momentul de
torsiune cu relatia:

Mt = = [N-m]
27w -n
60
M, M, 16M, 16M,
T= =—7= 3 <tr,=>d, =3
w, m, T,
16

T, - se alege In functie de materialul din care este confectionat arborele.
d, — se recomanda a fi multiplu de 5.
Diametrul de etansare:
de=d, +5mm= 15 mm
Diametrul rotorului:
dy=1,6-d,=24 mm
Lungimea capatului de arbore:
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1, =207 [mm]

7.4.2. Alegerea, calculul si verificarea penei

Rotorul pompei se va fixa pe arbore cu o pana paralela cu capete rotunde, figura
4, conform STAS 1004-85. In functie de d, se alege pana corespunzatoare.
Lungimea de contact: I;=1-b

b

D !

R >§iﬁ

2

Fig.4. Pana paralela
a. Verificarea la presiunea de contact:

F‘da:Mt
h
pC.E.lC_F
rezulta:
b M
c 2 c da
sau: p :ﬂ<p
“held, "

b. Verificarea la forfecare:

F'da:M[
-b-l.=F
rezulta:
M
r -bh-] =21
S ¢ du
Mt
sau: T, <r.

f_b'lc'da - Yaf
7.5. Calculul intrarii in rotor

Principalii parametri ai intrarii in rotor sunt prezentai in figura 5.
a. Calculam debitul teoretic:
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Fig. 5. Parametrii intrarii n rotor

b. Viteza absolutd imediat inainte de intrarea in rotor:

¢, =(0,06+0,08)-3/0, - n>

c. Diametrul la intrarea in rotor:

2
7214)0 "Gy = Qt
rezulta:
b= [10
Ty

d. Alegem flansa de aspiratie:
Do = Dy STAS 8696-85
Cna < Co

e. Calculam diametrul de intrare in paletaj:
D;=(0,8+1,1) - Do
Se tine cont de faptul cd D, creste odatd cu scdderea rapiditatii ng.

f. Calculam viteza absoluta la intrarea in paletaj:
Cl=Cml = T1"Co
unde:
1) — coeficient de contractie a sectiunii la diametrul D, datoritd grosimii
palelor.
T, =1,05+1,25

g. Viteza de transport la intrare:

:ﬂDll’l [n/s]
60

u
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h. Unghiul relativ al palei la intrare:

Cont
1gp, =—= \4
1 Cmi

o o i i .
i. Latimea palei la intrare: u

91 , N : : )

b = D— [m] Fig. 6. Triunghiul de viteze la intrarea in rotor
T lcml

7.6.  Calculul iesirii din rotor

Metoda I (grafica)

A . - . . . D
In functie de rapiditatea pompei D, rezulta prin aflarea raportului: D—2 =f(n,)
0

Metoda 11

Se exprima iniltimea de pompare H = D;n’k .
unde: k =1(B,)
H

rezulta: D, = |—
? n’k

Metoda Il (inginereasca)

2 2 2
u n'D
H = 2 =k —_—
w(5,) 29 (8,) TS
[, — este tipizat: 30°, 45°, 60°.
Pentru un H mare va rezulta un 3, mare; p,, mare va rezulta ca si 3, va trebui

ales mai mare.
Calculul numarului de pale:

D, + D, ~sinﬁ2 + 5
D, - D, 2

z=2r-

Metoda 1V (exacta)
Se afld diametrul D, cu metoda I (graficd) dupa care se calculeaza indltimea de
pompare pentru fluidul ideal si numaérul implicit de pale:

b=V 2 HOED)

g ) M
unde:
H — inéltimea de pompare;
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Nn — randamentul hidraulic.
2

.
p=v(B)—
z-S
unde:
D
nT
p — coeficient reducator de sarcind dat de numarul finit de pale;
S — momentul static al liniei medii de curent (se considera rotorul pur
radial);
2 ]/_2 _ r2
S = J rdrp=2_"1
1 2
z € (6 + 11) — numar de pale.
D,+D, . +
z=2r —2 l-smﬁ‘ 8
D, - D, 2
Pentru iesirea din rotor triunghiul vitezelor este reprezentat in figura 7.
Cy W)
o7 Cm2‘ BZ
Cu2 - U
Fig. 7. Triunghiul de viteze la iesirea din rotor
Cm
tgﬂz = —2
Uy =Cp
Cup =75 C
- H(p+1
Seexprima ¢, = gHp+D
Uy -1,
si rezulta: u,—c Cm
: 27 G T
1gp,
H(p+1 c
de unde: u, — gH(p+D _ Cu
Uy -1, 1gp,
b = Ty Qt
* mD 2Cm2
_ CmZ

tg(x2 = c—
u2
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7.7. Trasarea profilului canalului rotoric in plan meridian si in plan paralel

Se urmareste determinarea unei linii de curent intermediard, determinarea
pozitiei muchiei de intrare, figura 8, trasarea palei dupa mai multe metode de trasare.

by

<=

*
2

Fig.8. Profilul canalului rotoric

Prin variatia b(r) se urméareste trasarea profilului canalului rotoric. Variatia
Cm1 — Cm2 trebuie sa fie continud. La pompe se dimensioneaza parcursul canalului
rotoric admitand variatia monotona a vitezei meridiane sau constanta ei. Se fac
urmadtoarele ipoteze:

- Cml = Cm2 = Cm=Ct.

- variatia grosimii profilului s = s(r); functie de experienta proiectantului;

- variatia unghiului 3 = (1)
Corespunzdtor diagramelor de variatie enuntate mai sus, alcatuim urmatorul tabel:

27 -r s -0,
Nr. r S § t= 5 O-_sinﬂ T:i b(r)_—Zﬁ-rl.-cm
pet. | [em] | [em] | [] [em] [cm] [m]

Din aceste calcule rezulta forma discului de acoperire.

Se duc cercuri de diametru b(r) tangente la discul principal, iar infaguratoarea
acestor cercuri da forma discului de acoperire. Discul principal este putin mai gros.
Pentru fonta grosimea tehnologica indicata este de 2...4 mm.

7.7.1. Determinarea unei linii de curent intermediara

Se face pentru trasarea muchiei de intrare a palei si pentru pala dublu curbatd in
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spatiu. Fluxul hidrodinamic se traseaza in ipoteza curgerii potentiale a unui fluid ideal
fara pierdere, dar si fara castig de energie (Xh; = 0 si ¢, perpendiculara pe planul
meridian).

Linia de curent centrald se va abate de la axul canalului. Repartitia de viteze la
iesire este constanta.

Ducem o linie de curent arbitrara astfel incat sa imparta latimea rotorului b, in
doua parti egale si sd Tmparta rotorul rotorul in doud subrotoare prin care sa treaca
acelasi debit.

1 zD; 7D}
2 4

»
>

Dy

Fig.9. Linia de curent intermediara

Consideram bb ‘o linie de curent.
Stimcay L ¢
unde: - linie de curent;
¢ - potentialul vitezelor.
Miscérile potentiale sunt date de functii monogene olomorfe:

f(z) = p(x.y) + iy(x.y)

z=X+1iy
V:grad(p:V(p:z—(P+ja—(p
oy
_%
Ox
_ %
o
Ecuatia unei linii de curent este urmatoarea:
dx = dy rezultd: y(x,y) = ct.
u v
, 00 _oy
. ) ox Oy
Relatiile Cauchy-Riemann:
, 00 _ oy
oy Ox

Se traseaza reteaua ortogonald de linii de curent y = ct. si linii de potential de
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viteza @ = ct. mereu vom avea y L .
Diagonalele trebuie sa fie curbe continue, fard inflexiune. De-a lungul oricarei

linii de potential atat subrotorul A cat si in B au loc:
1. ecuatia de continuitate:

2r-r-Ab-c, =ct.=%
2. legea cuplului hidraulic constant:
P-Cm = Ct. p ~AS

o < . . . Ab .
Prin impartirea celor doua relatii se obtine relatia rA_S = ct., care trebuie

verificata pentru fiecare linie de potential.
T *Aby 1y - Aby
ASiA - AS[B
Daca nu se verifica relatia se modifica Ab.

N |r Ab S Ab
... r— =ct.
r. linii [ AS

cm] | cm] cm]

7.7.2. Determinarea pozitiei muchiei de intrare

Se face din conditia ca pala sa fie egal solicitatd mecanic de-a lungul celor trei
linii de curent, deci momentele statice sa fie aceleasi.

S = [rdl=AIYr,
Saa' = Shh' = Scc'
Se scurteaza ultimul segment astfel incat S, = S,,,, analog §,,, =S, de unde

rezultd muchia de intrare.
7.7.3. Trasarea palei in plan paralel

Spre deosebire de ventilatoare, la pompe pala poate fi un arc de cerc, doud arce
de cerc sau profilul ei se poate trasa prin puncte (metoda exacta).

7.7.4. Trasarea palei simplu curbate in spatiu

Ducem cercurile de diametre D;p si D,. Ducem un diametru vertical, notand cu
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A punctul de deasupra. Din A ducem dreapta (A) inclinata cu unghiul 3, fatd de
diametru §i (Az) din centru, inclinata cu unghiul 3, + ..
Notam intersectia dreptei (Az) cu cercul C;, ~ cu M, iar intersectia dreptei AM cu

Cp,, cu B. Se duce mediatoarea segmentului AB, care intersecteaza (A;) in punctul O;.

Pala in plan paralel va fi arcul de cerc trasat cu centrul in O; de raza O, A sau

OB.

7.7.5. Trasarea palei dublu curbate in spatiu

c c, -60
tgﬂ abe — ml m
o la,bic T Dlalblc N
2 t
! : l=— S |r=—n Cm

b() | B[] | sinp == - W=- tgp |S

L [mmZ] sin B I=0cn sin 8

7.8. Calculul carcasei spirale

Calculul carcasei spirale presupune calculul curbelor caracteristice (indltimea
maximad de aspiratie, calculul curbei de sarcind), calculul masei rotorului, calculul
fortelor radiale si axiale in rotor, calculul distantei optime dintre rotor §i carcasi,
calculul labirintilor, calculul rulmentilor, etansarea longitudinald, calculul sdgetilor
statice si dinamice.

7.8.1.Calculul parametrilor carcasei spirale

Forma carcasei spirale se studiaza in plan meridian si in plan paralel.

In plan meridian forma carcasei spirale poate fi circulara, trapezoidala si
piriforma. Forma circulara se aplica la pompe foarte mici si de randament foarte scazut,
iar cea trapezoidald se foloseste la suflante sau ventilatoare.

In plan paralel carcasele pot fi spirale sau inelare, pentru proiectul de fata
adoptand carcasa spirala.

Caracteristicile carcasei:

-raza de inceput a carcasei spirale: r3; = Ry — putin mai mare decat raza r, a
rotorului:

r3=(1,03+1,05) D, /2

- latimea carcasei spirale:

b3 = bz + 0,005 D2

- existd un efect de suctiune (sugere) a lichidului astfel incat sa se descarce
presetupa.

Alegerea unghiului I':
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gy
sina,
unde: 2I" =30° + 60°;
Ymax = 7° + 8°; unghi real de difuzor;
o3 = 0y = 10,74O
Trebuie sa calculam sectiunea la diferite unghiuri astfel incat sa poata trece un
debit mi mare ca cel nominal.
Qcs=(1,05+1,25)Q
Alegem diverse raze si calculam debitul prin fiecare fasie si raportam la debitul
final. In functie de acestea rezulti variatia dR;.
Ri-c, =13 C3
Din aproape in aproape se face tot calculul trecut in tabelul de mai jos:

gl =

Ri b(RI) Cu AQ ZAQ
Nr. [mm] [mm)] [m/s] [m3/h] [m3/h]
crt.

dQ = cy(Ri)-b(Ry)-dR;
Se construieste diagrama R = R(Q) cu ajutorul céreia se pot gasi razele R,
corespunzatoare diferitelor unghiuri pentru care facem calculul sectiunii.

Q<p=%

360 7

[0) 0 45 90 135 180 225 270 315 360

Q | 0

R, | 0

7.8.2.Calculul curbelor caracteristice

H[oo _ luz(uz . Qt T, J
4 7D, b,1gp,

Graficul se construieste prin taieturi.

2
Uy

0=0=>H_=



Masini hidraulice 111

7D, -b, -1gp, “22
g7,
th =& Htoo = 0,75 . Htoo

unde: ¢ se alege de la calculul diametrului D,.
H =Hg — hyec - hsoc

hfrec = k ' Qt2
_ Hm(l_nhn)
oo

2
D
hsaczi 1_& ulz_{_uzz_zL
2g 0, D, 1+p

k=03+06522
90

Rezulta: Q, =
k

D4 = 2R0
Se alege P,y — puterea de antrenare nominald si Py — puterea de mers in gol.
Se determina tangenta la curba in punctul nominal:

HN
tgg = 1 7/ |:3H:Zal - Ht() - e :|

027, M
Cu ajutorul tangentei se determina curba Pa = Pa(Q).
Curba: Nh = Nu(Q)
Hrea
m,(Q) = H—l

iz
7.8.3.Calculul masei rotorului
Miotor = Mdp + Mg + Mp + My

Masa discului principal:
1z
Mdp =§Z(D22 _D;).S'ch
Masa discului de acoperire:
1l 7 2
M, =—=—\D;,-D;)-S-
da P 4( 2 0) Y Fe

Masa palelor:
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7.8.4.Calculul fortei radiale

_k-H-D,-B,
2,31

(o]

P=979581 -k -H-D, -B,
unde: B, — ldtimea rotorului la iesire plus ldtimea discurilor.

7.8.5.Calculul distantei optime dintre rotor si carcasa

Acest calcul se leaga de puterea pierdutd prin frecarea discurilor Pg.
Daca distanta este prea mare, energia consumata pentru intretinerea vartejurilor

este prea mare. Daca distanta este prea mica, gradientul vitezei creste.
RZ

Py jnj— 27 dr

T

_mn
30
2
- R,
Re, =
1%
unde: v =" - viscozitate cinematica;
o,

1 - viscozitate dinamica;
p - densitate.

. B . .
Din diagrame se scoate raportul [—j din care rezulta B. Se va alege
2 optim

constructiv un anumit B.
7.8.6.Calculul labirintilor

Lungimea:
2 2
. (2ng 7’D}3;

_25]
u; ul c
H,=H, -4l —|1-22 | f
r P 2g 8g 2u,

Q_ 1 —i rezultd: ¢=0,(1-

( JT?
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7.8.7.Calculul sagetii statice si dinamice
7.8.8.Calculul greutitii arborelui
G, =y-V

7.8.9.Calculul sagetii dinamice

unde: G, — greutatea rotorului;

e — se determina constructiv.
z-d*
I =
64
P

/=38 I,
unde: /- distanta dintre lagare;
a — distanta dintre rotor si rulment;

(l+a)-a’

P=F,+G +G,

7.8.10.Calculul sagetii statice

a .
A =2Jr‘7+1,~
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